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 DOCUMENT CONFIDENTIEL i 
RÉSUMÉ 
 
Ce mémoire présente la conception d’une suspension aux basses fréquences servant à isoler un 
récepteur électromagnétique des vibrations. Ce récepteur est installé sur une plateforme de 
support située au centre d’un anneau transmetteur de 30 mètres de diamètre suspendu à un 
hélicoptère. La suspension isole le récepteur des vibrations de la plateforme. Des gréements 
connectent la plateforme à l’anneau transmetteur et à l’hélicoptère. Le système à l’étude sert à 
effectuer de l’exploration géophysique par la méthode électromagnétique.  
 
La réduction des vibrations du récepteur permet une diminution du bruit électromagnétique 
qui est couplé à ces vibrations. Ce couplage est principalement causé par les rotations du 
récepteur dans le champ magnétique terrestre. La diminution du bruit électromagnétique 
permet de discerner la réponse du sol qui autrement serait cachée par le bruit. La suspension 
agit comme un filtre passe bas et empêche les vibrations de la plateforme d’être transmises au 
récepteur à partir d’une certaine fréquence.  
 
Le projet de recherche vise à l’amélioration d’une suspension de référence. Cette suspension 
est non métallique et comporte deux étages. Le premier étage isole des translations et consiste 
en des cordes élastiques de type « bungee ». Le deuxième étage isole des rotations à l’aide de 
cordes rigides. Un prototype de cette suspension a permis d’atténuer suffisamment les 
vibrations et le bruit électromagnétique pour discerner la réponse du sol à partir de 15 Hz. Le 
nouveau concept de suspension devrait permettre d’isoler le récepteur de manière plus efficace 
et ainsi de pouvoir discerner la réponse du sol à partir de 6 Hz. Cette basse fréquence permet 
entre autres de mieux discerner les corps conducteurs enfouis sous un mort-terrain conducteur. 
 
La suspension de référence a d’abord été utilisée pour développer et valider une méthodologie 
de simulation. Cette suspension a été caractérisée à l’aide d’essais de vibrations au sol, mettant 
en évidence différents couplages entre les rotations et les translations du système. La 
suspension a ensuite été modélisée par la méthode des éléments finis en utilisant le logiciel 
Ansys Workbench. La méthodologie de simulation développée est prédictive puisque celle-ci 
est basée sur la caractérisation des éléments fondamentaux du système, dont les cordes 
élastiques. Le modèle a permis de calculer des fréquences naturelles du système ayant un écart 
maximal de 8 % par rapport aux résultats expérimentaux. 
 
La méthodologie de simulation a par la suite été appliquée à différents concepts d’isolateur 
dans une analyse comparative. Alors que la suspension de référence atteignait un certain 
niveau d’isolation à 15 Hz, la nouvelle suspension atteint ce même niveau d’isolation à 6 Hz, 
selon la simulation. Le bruit électromagnétique devrait donc être assez faible pour pouvoir 
discerner la réponse du sol à partir de 6 Hz. Le nouveau concept consiste en un système à trois 
étages d’isolation en rotation et deux étages en translation. Un équilibrage précis du récepteur 
permettrait de réduire grandement certains couplages, diminuant les vibrations. Une 
diminution de masse du récepteur et de la suspension affecte peu les performances et est donc 
souhaitable pour réduire la masse totale du système. Des modifications aux gréements sont 
aussi proposées pour rigidifier les modes en rotation de la plateforme de support du récepteur. 
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CHAPITRE 1 INTRODUCTION 
L’exploration géophysique consiste à étudier la variation des propriétés des sols afin de 
détecter la présence d’un élément d’intérêt. Parmi les techniques d’exploration, on retrouve les 
méthodes gravitationnelles, magnétiques, sismiques, résistives, magnétotelluriques et 
électromagnétiques (EM). Les méthodes électromagnétiques étudient la variation de la 
conductance et de l’inductance électrique du sous-sol. L’exploration EM est utilisée dans des 
domaines tels que l’exploration minière, la recherche d’eau souterraine, la cartographie des 
types de roches et l’environnement. Ces domaines sont toujours à la recherche de technologies 
permettant d’explorer de grandes étendues plus profondément, plus précisément et à coûts 
réduits.  
 
Les méthodes électromagnétiques peuvent être passives ou actives. Les méthodes passives 
utilisent une source naturelle telle que le champ magnétique de la Terre. Les méthodes actives 
utilisent une source artificielle (transmetteur) qui crée un champ électromagnétique primaire 
variant dans le temps. Ce champ primaire induit des courants de Foucault dans les conducteurs 
souterrains. Ces courants génèrent alors un champ magnétique secondaire qui peut être mesuré 
à l’aide d’une bobine ou d’un magnétomètre (récepteur). Le signal est par la suite amplifié, 
échantillonné et traité pour en retirer l’information utile.  
 
La prospection électromagnétique peut être effectuée dans le domaine fréquentiel ou temporel. 
La technique fréquentielle utilise une excitation harmonique et mesure la réponse du sous-sol 
en continu. Cette technique donne une grande résolution, mais est limitée en profondeur, car le 
champ secondaire est difficile à discerner du champ primaire. La technique transitoire 
transmet une impulsion pendant le temps d’émission, puis enregistre la réponse du sous-sol 
pendant le temps mort alors que le transmetteur est éteint, ce qui permet de discerner une 
réponse beaucoup plus faible correspondant à une grande profondeur d’exploration. 
 
L’exploration peut être effectuée à partir du sol ou dans les airs. L’exploration 
électromagnétique aéroportée (AEM) permet d’explorer de grandes étendues beaucoup plus 
rapidement qu’avec les méthodes terrestres et donc, à faibles coûts mais avec une précision et 
une profondeur d’exploration réduite. Néanmoins, ce niveau de précision et de profondeur est 
suffisant pour une grande variété d’applications. La profondeur d’exploration des systèmes 
AEM est généralement de quelques centaines de mètres (Palacky & West, 1991).  
 
Les systèmes électromagnétiques aéroportés (AEM) sont divisés principalement en quatre 
catégories, en ce qui concerne les systèmes actifs : les systèmes électromagnétiques 
fréquentiels par avion (FEM), transitoires par avion (FTEM), fréquentiels par hélicoptère 
(HEM) et transitoires par hélicoptère (HTEM). Les systèmes par avion permettent une 
exploration à plus grande échelle, tandis que les systèmes par hélicoptère sont plus appropriés 
pour les terrains accidentés. Ce sont les systèmes HTEM qui dominent présentement le marché 
puisqu’ils combinent une grande profondeur d’exploration, une grande résolution et 
l’exploration pour des terrains accidentés. Le projet de recherche porte sur ce type de système 
dont le principal composant est un anneau transmetteur de grandes dimensions suspendu à un 






Figure 1 – Transmetteur d’un système HTEM 
La performance des systèmes AEM est affectée par les différents bruits électromagnétiques 
(Palacky & West, 1991). Parmi ceux-ci, on retrouve l’agitation thermique du récepteur et de 
l’amplificateur, les champs magnétiques produits par l’aéronef, les phénomènes 
atmosphériques (foudre), les lignes électriques, les stations de radio et les vibrations du 
transmetteur et du récepteur. 
 
Le projet de maîtrise porte sur la réduction des vibrations d’un récepteur utilisé avec un 
système HTEM. Le récepteur à l’étude est un assemblage de bobines installé au centre d’un 
anneau transmetteur de 30 m de diamètre suspendu à un hélicoptère. Ce récepteur mesure la 
réponse du sol aux impulsions du transmetteur. Le spectre en fréquence de ces impulsions est 
normalement composé d’une fréquence fondamentale à 30 Hz et d’harmoniques impaires. Le 
récepteur pour sa part mesure la réponse du sol qui est aux mêmes fréquences que les 
harmoniques du transmetteur. Afin de pouvoir mesurer ce signal très faible, le récepteur doit 
être isolé du bruit EM causé par les vibrations pour une fréquence de 30 Hz et plus. Pour ce 
faire, le récepteur est installé sur une suspension très flexible qui l’isole en translation et en 
rotation. Une coque protège cet assemblage du vent. 
 
Pour améliorer les performances EM du récepteur, un prototype de plus grandes dimensions a 
été fabriqué. Ce prototype est aussi plus lourd. Fait surprenant, ce prototype a montré des 
performances vibratoires nettement supérieures au concept précédent, bien qu’il n’ait pas été 
fabriqué à cette fin. Avec ce nouveau concept, il a été possible de diminuer la fréquence 
fondamentale du transmetteur à 15 Hz tout en ayant un signal peu bruité. Cette fréquence plus 
basse permet de détecter plus efficacement les corps conducteurs enfouis sous un mort-terrain 
conducteur, ce qui est une caractéristique importante pour un système HTEM. Serait-il 
possible d’améliorer davantage les performances vibratoires du récepteur et ainsi de diminuer 
la fréquence fondamentale du transmetteur à 6 Hz? Il s’agit là du but principal du projet de 
recherche. 
 
Ce mémoire présentera d’abord un état de l’art sur la technologie des capteurs 
électromagnétiques, la problématique du bruit EM dont le bruit causé par les vibrations, 
quelques solutions existantes à cette problématique et des solutions potentielles. Par la suite, 
les objectifs seront exposés. Les trois derniers chapitres du mémoire présenteront ensuite la 
méthodologie suivie pour répondre à ces objectifs, ainsi que les résultats obtenus. 
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CHAPITRE 2 ÉTAT DE L’ART 
Le contrôle des vibrations sur les systèmes électromagnétiques aéroportés demande des 
connaissances multidisciplinaires. En effet, la finalité du projet n’est pas seulement d’atténuer 
les vibrations d’une structure mais bien d’obtenir un système HTEM plus performant. Une 
compréhension du fonctionnement de ces systèmes est donc nécessaire. Ensuite, les vibrations 
sont une des causes de bruit électromagnétique mais une compréhension des autres sources de 
bruit est aussi nécessaire afin de bien différencier les composantes liées aux vibrations. Les 
sources de vibrations doivent aussi être comprises afin de pouvoir en minimiser l’impact. 
Finalement, les notions de contrôle passif, d’essais et d’analyses vibratoires doivent être 
maîtrisées afin de pouvoir réaliser le projet. Ces différents aspects seront présentés dans cet 
état de l’art. 
 
2.1 Exploration électromagnétique 
L’exploration électromagnétique étudie la variation des propriétés électromagnétiques du 
sous-sol pour détecter la présence d’un élément d’intérêt. Cette section détaillera le 
fonctionnement des systèmes électromagnétiques héliportés de type HTEM et donnera un 
aperçu des techniques d’interprétation et des systèmes récents. 
 
2.1.1 Principe de fonctionnement des systèmes HTEM 
Le principe de fonctionnement des systèmes aéroportés est présenté par Palacky & West 
(1991) et est illustré à la Figure 2 pour un système HTEM. 
 

















Un anneau transmetteur est suspendu à un hélicoptère. L’anneau utilisé dans le cadre du projet 
est d’un diamètre de 30 m. Des impulsions de courant circulent dans un fil conducteur situé à 
l’intérieur de cet anneau. La forme de ces impulsions peut varier, mais un exemple utilisant 
des demi-sinus est présenté à la Figure 3. Un cycle d’impulsion est composé d’une impulsion 
positive et d’une impulsion négative afin d’enlever la composante DC du signal. Pour une 
fréquence fondamentale de 30 Hz, ce cycle est d’une durée de 1/30 s. 
 
 
Figure 3 – Courant du transmetteur 
Bien que le diamètre de l’anneau soit très grand, celui-ci est relativement petit par rapport à la 
longueur d’onde du signal transmis. L’hypothèse quasi statique peut donc être appliquée 
(Grant & West, 1965, p. 469-472), ce qui permet de calculer le champ magnétique (H) à partir 
du courant dans le fil du transmetteur avec le théorème d’Ampère (Figure 4) : 
 
Figure 4 – Théorème d’Ampère 
Ce champ magnétique est le champ primaire. La densité de flux magnétique (B) dans un 
matériau traversé par ce champ magnétique dépend de la perméabilité relative de celui-ci (μr) 
et de la perméabilité du vide (μo) : 
 
               (2.2) 
 
Cette densité de flux magnétique est directement reliée à la densité des lignes de force. Par 
exemple, pour un même champ magnétique (H), la densité des lignes de force dans l’acier sera 
beaucoup plus grande que dans l’air. Le nombre de lignes de force traversant une surface est le 
flux magnétique (ψ) et est calculé en intégrant B sur une surface : 
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Un matériau conducteur enfoui peut être représenté par une boucle fermée de fil conducteur. 
Lorsque cette boucle est traversée par le champ magnétique primaire qui varie dans le temps, 
une force électromotrice (fem) est induite selon la loi de Lenz-Faraday (Figure 5). Cette fem, 
analogue à une tension, induit un courant I appelé courant de Foucault. 
 
 
Figure 5 – Loi de Lenz-Faraday 
Les courants de Foucault circulant dans le matériau conducteur enfoui génèrent leur propre 
champ magnétique appelé champ secondaire. Lors du temps mort, ces courants continuent à 
circuler pendant un certain temps jusqu’à être dissipés en chaleur en raison de la résistance du 
matériau conducteur. Il est donc possible de mesurer le champ secondaire lors du temps mort, 
en absence du champ primaire. Dans le cas du projet de recherche, le récepteur utilisé pour 
mesurer ce champ est composé de bobines et est situé au centre de l’anneau transmetteur. 
Puisque ces bobines sont en circuit ouvert, une variation de flux magnétique induira une 
tension (V) à leurs bornes selon la loi de Lenz-Faraday avec un nombre de spires N (Figure 6) : 
 
Figure 6 – Tension aux bornes du récepteur 
La réponse du sol à une impulsion du transmetteur est une courbe de tension suivant 
approximativement une diminution exponentielle. Le type de matériau, la forme et la 
profondeur de celui-ci peuvent être évalués à partir de l’étude de cette courbe. L’hélicoptère 





























/HV GRQQpHV pOHFWURPDJQpWLTXHV j O¶pWXGH GDQV OH FDGUH GX SURMHW VRQW OHV GRQQpHV EUXWHV
F¶HVWjGLUHXQpFKDQWLOORQQDJHjJUDQGHYLWHVVHGXVLJQDOWHPSRUHOGHODWHQVLRQGXUpFHSWHXU
DSUqV DPSOLILFDWLRQ 3RXU SRXYRLU UHWLUHU O¶LQIRUPDWLRQ XWLOH GH FHV GRQQpHV GLIIpUHQWHV
WHFKQLTXHV GH WUDLWHPHQW GH VLJQDO VRQW XWLOLVpHV HW SHXYHQW YDULHU VHORQ OD FRPSDJQLH
%RXFKHGGD  H[SOLTXH OHV GLIIpUHQWHV pWDSHV GX WUDLWHPHQW GHV GRQQpHV GX V\VWqPH
0(*$7(0,, %LHQ TX¶LO VRLW SRVVLEOH GH UpGXLUH OH EUXLW FDXVp SDU OHV YLEUDWLRQV ORUV GX




¬ SDUWLU GHV GRQQpHV WUDLWpHV GH OD UpSRQVH GX VRO DX[ LPSXOVLRQV GX WUDQVPHWWHXU LO HVW
SRVVLEOH GH GpGXLUH OD FRPSRVLWLRQ GX VRO j O¶DLGH GHPpWKRGHV LQYHUVHV'HV ORJLFLHOV VRQW
GpYHORSSpVSRXUHIIHFWXHUGHO¶LQYHUVLRQ''HWPrPH'/¶LQYHUVLRQGHVGRQQpHVHVWXQ




)RXQWDLQ  3DODFN\ 	 :HVW  HW 1DELJKLDQ 	 0DFQDH  SUpVHQWHQW XQ
KLVWRULTXH GpWDLOOp GH OD WHFKQRORJLH GHV FDSWHXUV pOHFWURPDJQpWLTXHV DpURSRUWpV /D
WHFKQRORJLHpOHFWURPDJQpWLTXH IUpTXHQWLHOOHSDU DYLRQ )(0HVW ODSOXVDQFLHQQHHWGDWHGH
 PDLV HVW WUqV SHX XWLOLVpH DXMRXUG¶KXL 3DU OD VXLWH HVW DSSDUXH OD WHFKQRORJLH
pOHFWURPDJQpWLTXH IUpTXHQWLHOOH SDU KpOLFRSWqUH +(0 HQ  )LJXUH  /HV V\VWqPHV
pOHFWURPDJQpWLTXHV WUDQVLWRLUHV SDU DYLRQ )7(0 RQW IDLW OHXU DSSDULWLRQ DYHF OH V\VWqPH
,1387 HQ  )LQDOHPHQW OHV V\VWqPHV pOHFWURPDJQpWLTXHV WUDQVLWRLUHV SDU KpOLFRSWqUH
+7(0H[LVWHQWGHSXLV&HWWHWHFKQRORJLHHVWSUpVHQWHPHQWFHOOHRRQUHWURXYHOHSOXV









2.1.5 Mesures aux basses fréquences 
Une avancée importante dans le domaine des systèmes AEM transitoires est l’utilisation de 
fréquences plus basses. Le système GEOTEM apparu en 1995 en est un bon exemple puisqu’il 
utilisait une impulsion de 4 ms au lieu de 2 ms (temps d’émission) ainsi qu’une fréquence 
fondamentale de 30 Hz au lieu des 90 Hz couramment utilisés. En géophysique, il arrive 
fréquemment que la réponse d’un conducteur à détecter soit cachée par la réponse d’un mort-
terrain conducteur. Ce mort-terrain est défini comme étant les couches de sol recouvrant les 
structures géologiques d’intérêt. L’utilisation de basses fréquences permet de mieux discerner 
la présence d’un conducteur situé sous un mort-terrain conducteur et ce, pour deux raisons. 
 
Premièrement, selon Smith et Annan (1997), en augmentant la durée de l’impulsion à 4 ms, la 
réponse du conducteur d’intérêt est plus importante tandis que la réponse du mort-terrain reste 
sensiblement la même (Figure 8a). Deuxièmement, en augmentant le délai entre les 
impulsions, la réponse du conducteur qui s’estompe plus lentement se distingue davantage de 
celle du mort-terrain à la fin du temps mort. Ces deux changements permettent de distinguer 
plus nettement la réponse du conducteur de celle du mort-terrain. Ceci peut être observé en 
comparant les courbes 2D du système GEOTEM pour des impulsions de 2 ms à 90 Hz et de 
4 ms à 30 Hz (Figure 8b). Ces courbes représentent la réponse mesurée par le capteur à 
différents temps après l’impulsion, en fonction du déplacement du capteur. L’anomalie 
électromagnétique causée par le conducteur est plus visible sur les courbes à 30 Hz et 4 ms. 
 
Figure 8 – Fonctionnement à des fréquences plus basses - (a) Courbe de sondage (b) Réponse 2D 
Le projet de recherche cible une augmentation du délai entre les impulsions, sans jouer sur la 
forme et la durée de ces impulsions. En d’autres mots, l’objectif est une diminution de la 
fréquence fondamentale du système. Ceci devrait permettre de détecter plus nettement la 
présence de matériaux conducteurs enfouis sous un mort-terrain conducteur. Pour diminuer la 
fréquence fondamentale, il est nécessaire de diminuer le bruit électromagnétique présent aux 
basses fréquences. 




2.2 Bruit électromagnétique 
Les systèmes électromagnétiques aéroportés ne captent pas que le champ secondaire du sous-
sol. Plusieurs autres sources peuvent générer des signaux qui nuisent à la lecture, ce qui 
constitue des bruits. 
 
2.2.1 Bruit causé par des sources autres que les vibrations 
Différentes sources de bruit affectent les systèmes électromagnétiques héliportés. Le bruit 
atmosphérique est généré par des ondes électromagnétiques transitoires causées par la foudre, 
d’une durée inférieure à 1 milliseconde. Elles peuvent provenir des sources locales (à moins 
de 200 km) ou de n’importe où sur la planète, grâce à l’ionosphère terrestre qui joue le rôle 
d’un guide d’ondes. L’aéronef peut générer du bruit en raison de différents systèmes tels que 
des générateurs, des moteurs électriques ou des relais. Le bruit thermique est causé par le 
mouvement brownien des électrons dans la bobine du récepteur et dans les composants 
électroniques. Ce mouvement modifie l’accumulation de charge, ce qui induit une tension sous 
forme de bruit blanc. Le bruit géologique est un phénomène géologique nuisible qui cache un 
autre phénomène géologique d’intérêt. C’est le cas par exemple d’une couche superficielle 
conductrice qui réagit fortement au système EM et cache les conducteurs qui se trouvent en 
dessous. Le 60 Hz est provoqué par les lignes électriques. Il génère des raies spectrales à la 
fréquence fondamentale (50-60 Hz) et à ses harmoniques. La présence d’harmoniques 
s’explique par le fait que le courant d’une ligne électrique n’est pas parfaitement sinusoïdal. 
Finalement, les signaux VLF (Very Low Frequency) proviennent de stations émettrices aux 
basses fréquences utilisées entre autres pour communiquer avec les sous-marins. 
  
2.2.2 Bruit électromagnétique causé par les vibrations 
Le couplage entre les vibrations du récepteur et le bruit électromagnétique s’explique par le 
fait que le récepteur est plongé dans le champ magnétique terrestre. Ce champ est de l’ordre de 
100 000 fois plus intense que le champ secondaire du sol (Macnae et al., 1984). De ce fait, une 
vibration de faible amplitude peut générer un bruit significatif. Pour un site donné, le champ 
magnétique terrestre peut être approximé comme étant constant dans le temps et dans 
l’espace. Il est alors possible de calculer le flux magnétique traversant le récepteur (Figure 9) : 
 
 
Figure 9 – Flux magnétique – Récepteur dans le champ terrestre 
Selon l’équation 2.6, les translations du récepteur ne génèrent pas de bruit EM puisque le 
champ magnétique terrestre est environ constant dans l’espace. De ce fait, le flux traversant le 
récepteur reste constant et le voltage calculé à l’équation 2.5 est nul. En revanche, les rotations 
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du récepteur génèrent du bruit EM puisque l’angle θ est alors modifié. La principale 
composante de ce bruit s’additionne au signal mesuré. Par exemple, si une vibration se produit 
à 5 Hz, le bruit correspondant sera à 5 Hz. 
 
En plus d’être plongé dans le champ magnétique terrestre, le récepteur est aussi plongé dans le 
champ primaire du transmetteur          qui contrairement au champ secondaire du sol, est 
d’une grande amplitude. Ce champ est différent du champ terrestre puisqu’il varie dans le 
temps. Le flux résultant, calculé avec l’équation 2.6 en remplaçant        par       , comporte 
donc une multiplication de deux fonctions variant dans le temps, soit                  . Le 
résultat de cette multiplication est une modulation. Par exemple, une composante de      à 
30 Hz modulée par une vibration      à 5 Hz induira du bruit à 25 Hz (30 Hz – 5 Hz) et à 
35 Hz (30 Hz + 5 Hz). Le présent système HTEM ne semble pas éprouver de difficultés en 
raison des modulations causées par les vibrations du récepteur dans le champ magnétique du 
transmetteur. De ce fait, le principal bruit à réduire dans le cadre du projet de recherche 
est causé par les rotations du récepteur dans le champ magnétique terrestre. 
 
À la Figure 10, le signal mesuré par un récepteur SQUID est présenté sous forme de spectres 
d’amplitude (Foley et al. 1999). Ce type de récepteur mesure directement le champ B et non la 
dérivée de celui-ci, mais les mêmes conclusions s’appliquent lorsqu’une bobine est utilisée 
comme récepteur. Le signal du transmetteur est composé d’une série d’harmoniques impaires. 
D’autres harmoniques sont aussi visibles, mais sont causées par les lignes électriques à 60 Hz. 
Le champ secondaire du sol est aux mêmes fréquences que les raies spectrales du 
transmetteur. Afin de pouvoir mesurer ce signal avec précision, le bruit causé par les 
vibrations doit être plus faible que le plancher de bruit du récepteur à partir de la fréquence de 
base du transmetteur. Pour ce faire, le récepteur est normalement installé sur une suspension 
qui agit comme un filtre en isolant le récepteur des vibrations aux hautes fréquences. 
 
 


















2.2.3 Environnement vibratoire du système à l’étude 
Le récepteur à l’étude est installé au centre d’un anneau transmetteur faisant partie d’un 
système HTEM. La géométrie du système et les différentes sources d’excitation sont 
présentées à la Figure 11. L’anneau transmetteur mesure 30 mètres de diamètre et est composé 
de membrures tubulaires connectées à l’aide de joints. L’anneau est connecté à l’hélicoptère à 
l’aide d’une grande quantité de cordes rigides. Le positionnement du récepteur au centre de 
l’anneau est assuré à l’aide de deux gréements, l’un horizontal et l’autre vertical, tous deux 
composés de cordes rigides. 
 
L’excitation du système peut être électromagnétique, solidienne ou aérienne. L’excitation 
électromagnétique provient des puissantes impulsions de courant circulant dans les deux 
boucles du transmetteur. Lorsqu’un courant circule, ces deux boucles veulent se rapprocher 
sous l’effet des forces de Lorentz. L’excitation solidienne vient des éléments externes au 
système qui lui sont liés de manière solide. C’est le cas des mouvements de l’hélicoptère qui 
sont transmis au système HTEM par la corde de suspension principale. Finalement, 
l’excitation aérienne peut être acoustique ou aérodynamique et agit par des interactions 
fluide-structure. Les ondes acoustiques comprennent des composantes aux basses fréquences 
qui sont aux harmoniques de la fréquence de passage des pales des rotors principal et de 
queue. L’excitation aérodynamique peut provenir des vortex ou de la colonne d’air de 
l’hélicoptère ainsi que du vent causé par la vitesse de l’hélicoptère et par les bourrasques. 
 




































2.3 Suspension actuelle du récepteur 
Le récepteur à l’étude identifié par le terme « récepteur concentrique » est composé de six 
bobines de cuivre qui mesurent la variation du champ magnétique selon trois axes (x, y et z). 
Ce récepteur est supporté par une plateforme qui est connectée au reste du système à l’aide de 
gréements. Le récepteur est isolé des vibrations de la plateforme à l’aide d’une suspension et 
protégé du vent par une coquille en fibres de verre (Figure 12). 
 
 
Figure 12 – Récepteur concentrique 
La suspension est en deux parties, soit une suspension en rotation et une suspension en 
translation. La suspension en rotation est composée de cordes rigides attachées aux coins du 
récepteur et au centre du support central. Le récepteur est donc attaché par son centre avec un 
joint pivot et peut pivoter librement selon les trois axes de rotation. La suspension en 
translation est composée de cordes élastiques qui relient le support central à la plateforme. À 
titre d’indicatif, les premiers modes du récepteur en rotation sont à 0,3 Hz et ceux en 
translation sont à 3 Hz. 
 
Une vue schématique de l’assemblage du récepteur est présentée à la Figure 13. Cet 
assemblage est excité de manière solidienne par les cordes et de manière aérienne par les 
ondes acoustiques et le vent qui frappent la coquille. La majorité des sources d’excitation 
doivent passer par les éléments de suspension en translation et en rotation avant de se rendre 
au récepteur. Par contre, les ondes acoustiques qui parviennent à traverser la coque peuvent 
exciter directement le récepteur. De plus, les fils électriques par lesquels passent les mesures 
du récepteur peuvent restreindre la rotation de celui-ci. Des fils très flexibles sont utilisés pour 



















Figure 13 – Sources vibratoires et transmission jusqu’au récepteur 
 
2.4  Contrôle passif des vibrations 
La suspension actuelle du récepteur concentrique est un isolateur à un étage d’isolation qui 
suit le principe de l’isolation résiliente. Ce principe consiste à laisser la plateforme vibrer et à 
insérer un corps très flexible entre la plateforme et le récepteur. L’isolateur joue alors le rôle 
d’un filtre qui amplifie les basses fréquences, mais diminue considérablement les hautes 
fréquences. Travailler sur un isolateur revient à travailler sur la fonction de transfert entre la 
plateforme et le récepteur. 
 
Cette technique est loin d’être la seule applicable au récepteur concentrique. Plusieurs 
techniques permettant de contrôler les vibrations de manière passive sont détaillées par Mead 
(1999). Cette section présentera d’abord un aperçu des paramètres qui dictent la performance 
d’un isolateur à un étage d’isolation. Ces paramètres peuvent être ajustés pour améliorer la 
performance du système existant. Par la suite, le principe d’un système à deux étages 
d’isolation sera détaillé, ainsi que la diminution des vibrations à la source. 
 
2.4.1 Transmissibilité – Amortissement 
Pour comprendre le principe d’un isolateur à un étage d’isolation, le cas d’un système masse-
ressort-amortisseur avec une vibration imposée à la base est présenté à la Figure 14. Sur ce 
système, la masse représente le récepteur, la base représente la plateforme et le ressort et 
l’amortisseur représentent la suspension. Pour un mouvement w1 de la base, l’objectif est de 
minimiser le mouvement w2 de la masse. La fonction de transfert du système est la 
transmissibilité (T) qui est le rapport entre le mouvement de la masse et celui de la base : 
 
                                                                                  
  
  




Suspension en translation 
(cordes élastiques) 
Suspension en rotation 
(cordes rigides) 
Excitation solidienne 













Figure 14 – Système masse-ressort-amortisseur – Vibrations imposées (Mead, 1999) 
 
Loin avant la fréquence propre du système, la base bouge très lentement et le ressort agit 
comme une connexion rigide. Le déplacement de la masse est donc le même que celui de la 
base et la transmissibilité vaut 1. À la fréquence propre du système, il y a un couplage 
fréquentiel appelé « résonance » entre la fréquence propre du système et celle de l’excitation. 
Dans ce cas, la transmissibilité est très grande, car un faible déplacement de la base induit un 
grand déplacement de la masse. Après la fréquence propre, le ressort agit comme étant très 
flexible et le déplacement de la base n’entraîne alors qu’un très faible déplacement de la 
masse. La transmissibilité à haute fréquence varie selon 1/f 2 pour un isolateur avec un 
amortissement faible et selon 1/f pour un amortissement élevé. À titre d’exemple, la 
transmissibilité d’une masse de 1 kg sur un ressort de 40 N/m est tracée sans amortissement à 
la Figure 15, puis avec un amortissement de plus en plus fort. La valeur utilisée pour 
l’amortissement est le taux d’amortissement (ζ) qui vaut « 1 » pour un amortissement critique. 
Ce dernier est défini de la manière suivante : 
 
                                                                                   
 
    
                                                                 
 
 

































    
     




La variation de la transmissibilité selon      peut s’expliquer de la manière suivante. Pour un 
système avec un amortissement négligeable, seul le ressort relie la base à la masse. Aux hautes 
fréquences, la masse bouge très peu par rapport à la base. De ce fait, la force transmise par le 
ressort est proportionnelle au déplacement de la base qui correspond à l’étirement du ressort. 
Le calcul de la transmissibilité est présenté à la Figure 16. La fréquence angulaire   sera 
utilisée au lieu de la fréquence f afin de simplifier l’écriture. La relation entre ces deux 
fréquences est la suivante : 
 
                                                                                                                                                            
 
 
Figure 16 – Transmissibilité aux hautes fréquences – Amortissement nul 
Ce calcul confirme que la transmissibilité aux hautes fréquences d’un système non amorti 
varie selon      et donc selon     . Pour un système amorti, l’amortisseur transfère une 
partie de la force qui dépend de la vitesse de la base et non du déplacement de celle-ci. On 
obtient donc la transmissibilité suivante : 
 
                         
                      
            
     
            





       












où      . Aux hautes fréquences, le terme de rigidité qui dépend de      devient 
négligeable par rapport au terme d’amortissement qui dépend de    . Les mêmes conclusions 
peuvent être tirées de manière moins intuitive en analysant l’équation complète de la 
transmissibilité d’un système masse-ressort-amortisseur : 
 
                                                                        
     
         
                                                        
 
      
              
       
         
      
     




   
  
 
Diagramme de corps libre (DCL) 
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Aux hautes fréquences,       au dénominateur devient négligeable par rapport à     , 
ce qui donne la même forme qu’avec la méthode intuitive. Cette analyse confirme les 
observations de la Figure 15 concernant la pente de la courbe de transmissibilité. Un isolateur 
performant ne doit donc pas être trop amorti au risque d’affecter à la baisse sa 
performance pour isoler des hautes fréquences. 
 
2.4.2 Transmissibilité – Masse et rigidité 
Pour un isolateur non amorti à un étage, la transmissibilité est directement reliée à la 
fréquence propre. Celle-ci est calculée de la manière suivante pour un système à un degré de 
liberté : 
                                                                                   
 
 
                                                                   
 
Pour le cas de référence (m = 1 kg, K = 40 N/m), diminuer la rigidité d’un facteur 4 ou 
augmenter la masse d’un facteur 4 a exactement le même effet sur la courbe de transmissibilité 
(Figure 17). En effet, ces deux changements diminuent la fréquence propre d’un facteur 2. 
Cette diminution de fréquence propre permet de déplacer la droite      vers les basses 
fréquences, ce qui améliore la performance de l’isolateur aux hautes fréquences. Fait 
intéressant, la transmissibilité demeure la même en diminuant la masse et la rigidité dans 
une même proportion. 
 
 
Figure 17 – Transmissibilité – Effet de la rigidité et de la masse 
 
Le système à l’étude est transporté par hélicoptère. Pour améliorer la performance de la 
suspension, une augmentation de masse n’est donc pas souhaitable puisque celle-ci va de pair 
avec une augmentation de consommation de carburant de l’hélicoptère. De ce fait, la solution 
à prioriser pour diminuer la transmissibilité aux hautes fréquences est une diminution 









































     




2.4.3 Isolation verticale 
Une manière simple de diminuer la rigidité de la suspension verticale du récepteur 
concentrique serait d’utiliser des cordes élastiques avec un plus petit diamètre. Néanmoins, les 
cordes élastiques doivent aussi supporter la masse du récepteur. De ce fait, des cordes de plus 
petit diamètre seraient étirées davantage et dépasseraient la plage de déformation dans laquelle 
elles peuvent être utilisées. Par exemple, il ne serait pas possible d’étirer les cordes élastiques 
deux fois plus qu’elles ne le sont actuellement. 
 
Une manière plus adaptée de diminuer la rigidité du système sans dépasser la plage de 
déformation acceptable serait d’utiliser les mêmes cordes élastiques que pour le concept 
actuel, mais d’augmenter la longueur de celles-ci pour les rendre plus flexibles (Figure 18b). Il 
y a cependant toujours une limite à la longueur disponible en raison de l’espace limité à 
l’intérieur de la coquille. Ceci indique que la fréquence propre est reliée aux dimensions du 
système. 
 
                 
Figure 18 – Isolation verticale – Diminution de rigidité de la suspension 
Les deux concepts précédents ont comme point commun qu’ils augmentent tous les deux la 
déflexion statique du récepteur, puisque la rigidité diminue. Pour un ressort linéaire (force 
proportionnelle au déplacement), la fréquence propre d’un isolateur vertical ayant une 
déflexion statique xS est la même que celle d’un pendule simple de longueur xS, ce qui 
s’exprime mathématiquement de la manière suivante: 
 
       






                                                               
où g est l’accélération gravitationnelle. Pour obtenir une fréquence propre de 1 Hz, la 
déflexion statique serait de 0,25 m (9,81/(2π)2). En posant que cette déflexion ne doit pas 
dépasser 50 % de la longueur initiale du ressort linéaire au repos, le ressort étiré aurait une 
longueur totale de 0,75 m. L’équation 2.12 est donc fort pratique pour obtenir rapidement un 
estimé des dimensions du système. 
 






2.4.4 Isolation horizontale 
Une fréquence propre très basse pourrait être obtenue pour l’isolateur horizontal en utilisant 
des cordes élastiques très flexibles dans ce plan (Figure 19a). La fréquence minimale serait 
obtenue en enlevant complètement ces cordes (Figure 19b). La suspension se comporterait 
alors comme un pendule. De ce fait, la fréquence minimale d’un isolateur horizontal de 
hauteur x est celle d’un pendule simple de longueur x. En pratique, bien que l’hélicoptère 
soit en mouvement rectiligne uniforme lors de la prise de mesures, le récepteur doit pouvoir 
résister aux différentes manœuvres ainsi qu’à un atterrissage brutal au sol. Pour satisfaire cette 
contrainte, plusieurs concepts sont possibles comme l’utilisation d’un système à deux niveaux 
de rigidité, de mousse pour absorber les chocs ou de cordes élastiques similaires à celles 
utilisées pour l’isolateur vertical (cordes plus longues avec un grand diamètre). 
 
 
Figure 19 – Isolation horizontale – Diminution de rigidité de la suspension 
Il est possible d’obtenir un système à un étage d’isolation ayant des fréquences naturelles 
beaucoup plus basses que les limites présentées précédemment. Plusieurs isolateurs aux très 
basses fréquences sont présentés dans la thèse de John Winterflood (2001). Ces différents 
systèmes sont néanmoins difficilement applicables au récepteur concentrique en raison de 
l’espace limité, des forts niveaux de vibration en rotation présents en vol et de la nécessité 
d’utiliser des matériaux non conducteurs pour ne pas altérer la lecture électromagnétique du 
récepteur. 
 
2.4.5 Isolation en rotation 
En rotation, les limites précédentes ne s’appliquent pas. Un isolateur en rotation peut être 
très flexible et avoir des fréquences naturelles très basses. La fréquence naturelle en 
rotation d’un système à 1 degré de liberté est calculée de la même manière qu’en translation, 
mais la rigidité en rotation (Krot) est utilisée au lieu de la rigidité en translation et 
l’inertie ( I ) est utilisée au lieu de la masse. À masse égale, il est possible d’augmenter 
l’inertie du récepteur en augmentant les dimensions de celui-ci par rapport au centre de 





(a) Cordes horizontales très flexibles (b) Aucune corde horizontale 
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2.4.6 Isolation à deux étages 
La performance de l’isolateur aux hautes fréquences peut-être améliorée en ajoutant un second 
étage d’isolation. Pour un système non amorti, la transmissibilité aux hautes fréquences 
d’un système à deux étages d’isolation est proportionnelle à      après la deuxième 
fréquence propre (Figure 20). 
 
Cependant, l’ajout d’un second étage d’isolation entraîne la création d’une deuxième 
fréquence propre à une valeur plus élevée que la première. Les bénéfices de la 
transmissibilité proportionnelle à      commencent donc à se faire sentir aux plus hautes 
fréquences. Ceci peut être observé à la Figure 21 où un système à un étage d’isolation 
composé d’une masse de 1 kg et d’un ressort de 40 N/m est comparé à un système à deux 
étages d’isolation avec deux masses de 1 kg et deux ressorts de 40 N/m. 
 
 
Figure 20 – Isolateur à deux étages d’isolation 
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2.4.7 Diminution des vibrations à la source 
Les sections précédentes ont montré quelques exemples simplifiés d’isolation du récepteur des 
vibrations de la plateforme à l’aide d’une suspension flexible à un ou deux étages d’isolation. 
Une autre avenue est de diminuer les vibrations à l’entrée du système, c’est-à-dire les 
vibrations de la plateforme. La plateforme peut être représentée de manière simplifiée comme 
un système masse-ressort-amortisseur. La différence avec les systèmes précédents est qu’en 
plus de subir des vibrations imposées à cause de la transmission vibratoire par les cordes, les 
forces aérodynamiques sont appliquées directement sur la plateforme (Figure 22a). Puisque le 




Figure 22 – Vibration à la source – Force appliquée directement sur la masse 
 
La fonction de transfert entre la force appliquée et le déplacement de la masse est illustrée à la 
Figure 23 pour une masse de 1 kg et un ressort de 40 N/m. Aux basses fréquences, le 
déplacement répond approximativement à l’équation de la statique : 
 
                                                                                                                                                            
 
De ce fait, une augmentation de rigidité des gréements de la plateforme entrainerait une 
diminution des vibrations avant la fréquence propre. Cette rigidité ne dépend pas 
seulement de la rigidité des cordes, mais aussi de la géométrie des gréements, en particulier 
pour les modes en rotation de la plateforme. Pour ce qui est des hautes fréquences, le système 
se comporte comme s’il était libre et répond environ à l’équation de la dynamique des corps 
rigides ci-dessous : 
 
                                                                                                                                                            
 
Une augmentation de masse résulte donc en une diminution de l’accélération, ce qui déplace la 
pente       de la Figure 23 vers la gauche. Ce phénomène s’applique aussi aux rotations. Une 
augmentation de masse ou d’inertie de la plateforme diminuerait les vibrations aux 
hautes fréquences. Il est aussi possible de combiner une rigidité plus grande et une masse 




   














Une autre méthode pour diminuer les vibrations à la source est d’ajouter de l’amortissement. 
Pour le modèle de la Figure 22b, l’amortissement ne peut qu’être bénéfique, ce qui n’était pas 
le cas pour un isolateur. L’effet d’un ajout d’amortissement à ce modèle pour une masse de 
1 kg et une rigidité de 40 N/m est présenté à la Figure 24. Ainsi, l’ajout d’amortissement aux 
gréements de la plateforme diminuerait l’amplitude des vibrations aux fréquences 
propres. Pour être efficace, l’amortissement doit être ajouté entre deux points qui connaissent 
de grandes différences de vitesse. Finalement, il serait possible de diminuer les forces 




Figure 23 – Vibrations à la source – Rigidité et masse 
 
 











































































     




2.5 Essais de vibrations et modélisation numérique 
À la section précédente, différents moyens de diminuer les vibrations du récepteur ont été 
présentés. Ces solutions potentielles sont basées sur des modèles très simples et il est donc 
difficile de prédire le résultat final une fois intégrées au concept actuel du récepteur 
concentrique.  Une approche pour évaluer ces concepts serait de tester en vol différents 
prototypes intégrant ces modifications. Il s’agit là de la méthode présentement utilisée par la 
compagnie qui a conçu et utilise le récepteur concentrique. Bien que cette méthode par essais-
erreurs soit rapide, elle demande des ressources financières importantes et ne permet d’évaluer 
que quelques configurations. De plus, il est difficile d’acquérir une compréhension de la 
physique du système avec cette méthode. Finalement, la méthode par essais erreurs n’est pas 
prédictive, ce qui rend difficile la recherche de nouvelles solutions. 
 
Dans le cadre du présent projet de recherche, l’approche considérée est plutôt de simuler la 
performance des différents concepts à l’aide d’un modèle détaillé utilisant la méthode des 
éléments finis. Cette méthode demande un temps de développement supplémentaire, mais 
permet ensuite d’évaluer une grande quantité de concepts plus rapidement et à faible coût. 
Afin de valider que la méthodologie de simulation par éléments finis représente fidèlement la 
réalité, celle-ci peut être comparée à des résultats expérimentaux pour le concept actuel du 
récepteur concentrique. Ces résultats expérimentaux peuvent être obtenus à l’aide d’essais de 
vibrations au sol. La présente section présentera de manière générale le domaine des essais de 
vibrations ainsi que de la simulation par éléments finis. 
 
2.5.1 Essais de vibrations 
Les essais de vibrations se divisent principalement en deux catégories. La première catégorie 
consiste à tester un système dans des conditions réelles d’utilisation. Par défaut, le terme 
essais de vibrations identifie cette catégorie d’essais qui est documentée par 
McConnell (1995). La nature et le niveau de l’excitation appliquée lors de ce type d’essai 
doivent correspondre le plus possible à la réalité, ce qui permet de prendre en compte l’effet 
des non-linéarités du système. Les conditions frontières doivent aussi être appliquées le plus 
fidèlement possible. Les vibrations peuvent être reproduites avec différents types 
d’excitateurs, dont l’excitateur électromagnétique. 
 
Pour appliquer une force connue sur une structure avec un excitateur électromagnétique, une 
méthode largement utilisée est de connecter l’excitateur à l’aide d’une tige rigide en 
compression et flexible en flexion et d’intercaler un capteur de force piézoélectrique entre 
cette tige et la structure. Ceci permet de transférer et mesurer une force axiale tout en limitant 
au minimum les forces radiales grâce à la flexibilité de la tige en flexion. Lorsqu’il est 
souhaité d’imposer un déplacement connu à la base plutôt qu’une force connue, les excitateurs 
électromagnétiques sont souvent utilisés sous forme de table vibrante. Des systèmes à 
plusieurs excitateurs permettent d’imposer une vibration connue selon les six degrés de liberté 
(trois translations et trois rotations). C’est entre autres le cas des systèmes MAVIS, de 
l’anglais « Multi-Axis Vibration Simulator ».  
 




Des capteurs fixés sur la structure permettent de mesurer l’accélération en différents points. 
Les signaux des capteurs sont mesurés à l’aide d’analyseurs de plusieurs types, dont 
l’analyseur numérique qui trace des représentations fréquentielles à l’aide de la transformée de 
Fourier discrète. 
 
Le deuxième type d’essais de vibrations sert à caractériser un système à l’aide de l’étude de 
ses modes de vibrations. Ce type d’essais est connu sous le nom d’analyse modale 
expérimentale (Ewins, 1984). L’excitation peut être beaucoup plus faible que pour des essais 
de vibrations, car ce sont les propriétés du système qui sont d’intérêt et non la réponse en 
conditions réelles d’utilisation. L’hypothèse de linéarité est normalement utilisée et consiste à 
supposer que les propriétés du système pour des chargements faibles sont les mêmes que pour 
des chargements forts. L’amortissement est par contre difficile à mesurer avec cette technique 
puisqu’il respecte rarement l’hypothèse de linéarité. Le système à l’étude est souvent installé 
sur une suspension très flexible qui approxime des conditions aux frontières de type libre-
libre. L’instrumentation est similaire à celle utilisée pour les essais de vibrations. Pour générer 
l’excitation, un marteau d’impact est souvent utilisé. Les données acquises sont par la suite 
analysées par des logiciels avancés qui identifient les modes de vibration à l’aide par exemple 
de techniques de lissage. À partir des modes de vibration, il est ensuite possible de déduire les 
propriétés du système (masse, rigidité) et de générer un modèle mathématique correspondant. 
 
La technique utilisée pour réaliser les essais de vibrations dans le cadre du projet de recherche 
ressemble davantage à de l’analyse modale expérimentale qu’à des essais de vibrations 
conventionnels. La technique du marteau d’impact a été utilisée pour obtenir les fonctions de 
transfert du système et identifier les différents modes de vibrations, puis pour valider un 
modèle par éléments finis. Néanmoins, il ne s’agit pas d’analyse modale expérimentale en 
bonne et due forme et le terme « essais de vibrations » sera donc utilisé tout au long du 
mémoire pour désigner ce type d’essais. 
 
2.5.2 Modélisation par éléments finis 
La modélisation par éléments finis est une technique d’analyse qui permet de modéliser des 
structures à géométrie complexe qui ne seraient pas modélisables avec des modèles 
analytiques. La géométrie est d’abord discrétisée à l’aide d’un maillage qui utilise une 
succession de nœuds reliés par des lignes pour former des éléments. Ces différents nœuds ont 
un nombre fini de degrés de liberté, ce qui permet de modéliser le système à l’aide d’un 
nombre fini d’équations. Le modèle à résoudre prend alors la forme d’un système matriciel qui 
est résolu numériquement à l’aide d’un solveur.  
 
Différents logiciels utilisant cette méthode sont disponibles sur le marché, dont ANSYS 
Workbench qui a été utilisé dans le cadre du présent projet de recherche. Ce logiciel possède 
une interface graphique qui permet à l’utilisateur d’importer ou de modéliser une géométrie, 
puis d’appliquer des chargements et des conditions frontières. Le logiciel se charge ensuite de 
la création du maillage et de la résolution du système d’équations. L’interface graphique 
permet finalement d’afficher les différents résultats à l’aide d’une échelle de couleurs et 





Dans le cadre du projet de recherche, une analyse statique est d’abord réalisée pour déterminer 
l’état de contraintes du système à l’équilibre. Une analyse modale permet par la suite de 
déterminer les modes de vibration du système. Finalement, une analyse harmonique utilisant le 
principe de superposition des modes est effectuée pour obtenir les fonctions de transfert du 
système. Une description de l’application de la méthode des éléments finis à l’analyse 
statique, modale et harmonique est présentée dans les notes de cours de F. Charron (2009). 
 
2.5.3 Conclusion 
Le présent état de l’art permet d’introduire le projet de recherche. Le domaine de l’exploration 
électromagnétique aéroportée a d’abord été présenté. Par la suite, la problématique du bruit 
électromagnétique (EM) a été abordée, ainsi que la relation entre celui-ci et les vibrations. Les 
solutions existantes pour réduire ce bruit ont été décrites, ainsi que des solutions potentielles. 
De plus, différentes techniques d’expérimentation et de simulation ont été présentées pour 
effectuer la conception d’une nouvelle suspension. Le projet de recherche utilisera plusieurs 
de ces techniques pour atteindre des objectifs concrets visant à améliorer la performance de la 
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CHAPITRE 3 OBJECTIFS DU PROJET 
Le projet de recherche porte sur un nouveau type de récepteur électromagnétique faisant partie 
d’un système électromagnétique temporel par hélicoptère (HTEM). Ce récepteur prototype 
fonctionne présentement à partir de 15 Hz et pourrait potentiellement fonctionner à partir de 
6 Hz, une fréquence beaucoup plus basse que la fréquence fondamentale de 30 Hz 
présentement utilisée par les meilleurs systèmes disponibles sur le marché. Cette basse 
fréquence permettrait entre autres de détecter plus efficacement les corps conducteurs enfouis 
sous un mort-terrain conducteur. Néanmoins, les vibrations du récepteur dans le champ 
magnétique terrestre induisent un bruit électromagnétique à ces basses fréquences. Ce bruit 
électromagnétique consiste en une tension électrique parasite aux bornes du récepteur qui 
cache la réponse du sol aux impulsions du transmetteur. De ce fait, une question s’impose : 
 
Quel concept mécanique permettrait de réduire les vibrations transmises à un récepteur 
concentrique et ainsi de réduire suffisamment le bruit électromagnétique pour mesurer la 
réponse du sol à partir de 6 Hz? 
 
L’objectif principal du projet est de réduire les niveaux vibratoires du récepteur afin que ces 
niveaux à 6 Hz soient équivalents aux niveaux présentement rencontrés à 15 Hz. Il s’agit donc 
d’une amélioration relative de performance. 
 
Les objectifs spécifiques sont les suivants :  
 
1. Caractériser expérimentalement le système actuel à l’aide d’essais de vibrations;  
2. Développer une méthodologie de modélisation numérique pour le système; 
3. Effectuer une nouvelle conception permettant de réduire les vibrations du récepteur en 
utilisant la méthodologie de modélisation numérique. 
 
Ces objectifs spécifiques sont détaillés dans trois chapitres distincts. Le chapitre 4 détaillera 
la caractérisation expérimentale effectuée sur le système du récepteur concentrique. Ces essais 
de vibrations servent à établir le niveau de performance du système actuel et à en comprendre 
la physique. La compréhension du système acquise lors des essais permet de cibler les 
améliorations potentielles pour une future conception. 
 
Pour prédire la performance de cette future conception, une méthodologie de simulation 
numérique est développée au chapitre 5. Cette méthodologie se base sur la caractérisation des 
éléments fondamentaux du système (ex. : cordes élastiques) pour en prédire la performance 
globale. Il s’agit donc d’une méthodologie de modélisation prédictive. De plus, ces 
simulations détaillées permettent de parfaire la compréhension du système et des résultats 
expérimentaux. 
 
Finalement, le chapitre 6 consiste en la réalisation d’une nouvelle conception. La 
compréhension de la physique du système acquise lors des essais de vibrations permet de 
générer des concepts ayant un bon potentiel d’amélioration. En ce qui concerne la 
méthodologie de simulation numérique, celle-ci permet d'évaluer la performance de ces 
concepts et ainsi de confirmer ou d’infirmer le potentiel d’amélioration espéré. 
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CHAPITRE 4 ESSAIS DE VIBRATIONS 
Le projet de maîtrise a pour objectif la réduction des vibrations du récepteur par rapport aux 
niveaux présentement rencontrés sur le concept de référence. L’objectif est donc une 
amélioration relative de performance. De ce fait, il faut tout d’abord caractériser la 
performance du système actuel afin de savoir si la nouvelle conception améliore la situation. 
De plus, il est nécessaire de bien comprendre la physique derrière le système actuel afin 
d’acquérir les connaissances nécessaires à la conception d’un système plus performant. La 
caractérisation du système a été réalisée à l’aide d’essais de vibrations et une compréhension 
de la physique du système a été acquise à l’aide de modèles analytiques simplifiés. 
 
4.1 Prise des données 
La présente section détaillera la méthodologie utilisée pour réaliser des essais de vibrations au 
sol sur le système du récepteur concentrique. Le montage d’essais sera d’abord présenté. Ce 
montage vise à reproduire l’installation du récepteur en vol. Par la suite, l’instrumentation 
utilisée pour acquérir les données sera détaillée. Finalement, les différentes techniques 
utilisées pour le traitement des données seront présentées. Ces techniques incluent le calcul 
des fonctions de transfert du système ainsi que la visualisation des modes de vibrations. Les 
fonctions de transfert ont été calculées en posant l’hypothèse que les différents composants du 
récepteur sont des corps rigides. Seule la plateforme comporte des modes flexibles à des 
fréquences propres relativement élevées qui affectent peu l’hypothèse de corps rigides dans la 
plage de fréquences d’intérêt. 
 
4.1.1 Montage d’essais 
Une méthode largement utilisée lors d’essais de vibrations est de connecter la structure à 
l’étude à une suspension très souple par rapport aux premiers modes de cette structure. Ceci 
permet d’approximer les conditions aux frontières de la structure comme étant libre-libre. 
Dans le cas du système à l’étude, les premiers modes de vibration sont aux très basses 
fréquences, soit environ 0.3 Hz en rotation et 3 Hz en translation. Il aurait donc été difficile de 
suspendre le système sur une suspension assez souple pour représenter des conditions aux 
frontières de type libre-libre. La méthode sélectionnée a plutôt été de représenter le plus 
fidèlement possible les conditions aux frontières rencontrées en vol. Ainsi, les modes de 
vibration du montage d’essais donnent un aperçu de ceux du système en vol. 
 
Le montage d’essais est constitué de la plateforme, du support central et du récepteur 
normalement utilisés en vol. Le récepteur est constitué d’un assemblage de 6 bobines de 
cuivre. La plateforme a été fixée à des piliers de support à l’aide d’un gréement horizontal 
(Figure 25) et est fixée au plafond à l’aide d’un gréement vertical (Figure 26). L’excitation est 
appliquée sur la plateforme. Le gréement horizontal est composé de quatre cordes. Le 
gréement vertical est composé lui aussi de quatre cordes, mais celles-ci se rejoignent en une 
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4.1.2 Capteurs et système d’acquisition 
Afin d’accélérer la prise de mesures, un grand nombre de capteurs a été utilisé afin de mesurer 
en même temps les vibrations de la plateforme, du support central et du récepteur. Des 
capteurs MEMS ont été utilisés pour minimiser les coûts. Ces capteurs sont des puces 
électroniques de très faibles dimensions qui sont souvent disponibles sur des cartes 
d’évaluation. Un accéléromètre utilisé lors des essais est présenté à la Figure 28. Les capteurs 
sélectionnés permettent de mesurer le DC ce qui est utile puisque la fréquence naturelle du 
récepteur en rotation est d’environ 0,3 Hz. 
 
 
Figure 28 – Accéléromètre et carte d'évaluation 
Les translations ont été mesurées à l’aide d’accéléromètres. La translation du centre de masse 
a été obtenue en faisant la moyenne de deux accéléromètres situés de part et d’autre de celui-ci 
(Figure 29). Pour ce qui est des rotations, deux techniques de mesure ont été utilisées. La 
première utilise les mêmes deux accéléromètres que pour la translation du centre de masse, 
mais effectue une soustraction des signaux temporels (Figure 29). La deuxième technique 
utilise des gyroscopes MEMS qui mesurent directement la vitesse de rotation. Puisque la 
vitesse de rotation du récepteur est directement reliée au bruit électromagnétique de celui-ci, 




Figure 29 – Mesures de la translation et de la rotation avec des accéléromètres 
Le plancher de bruit des accéléromètres et des gyroscopes est un bruit blanc sur la bande de 
fréquences utile. Après intégration pour obtenir la vitesse, le plancher de bruit des 
accéléromètres diminue selon le ratio    . Les accéléromètres sont donc moins bruités que les 
gyroscopes pour mesurer les vitesses de rotations aux hautes fréquences. Pour les basses 
fréquences d’environ 1 Hz et moins, ce sont les gyroscopes qui sont plus précis. En effet, les 
accéléromètres DC mesurent l’accélération gravitationnelle. Lorsque ces capteurs sont 
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inclinés, la tension à leurs bornes est influencée par l’angle d’inclinaison. Ces capteurs sont 
donc inutilisables aux basses fréquences lorsqu’il y a présence de rotations. De plus, lorsque 
les translations sont beaucoup plus grandes que les rotations, la soustraction des signaux ne 
permet pas d’enlever parfaitement les translations ce qui peut causer des erreurs de mesure. 
Les deux techniques de mesure ont été utilisées. En ce qui concerne les rotations, les mesures 
au gyroscope ont donné de meilleurs résultats pour la majorité des essais. La liste des capteurs 
utilisés lors des essais de vibrations est présentée au Tableau 1. Chaque capteur est identifié 
par un numéro (ex. : A1 pour accéléromètre 1).  
 
Tableau 1 – Liste des capteurs – Essais de vibrations 
# Description Numéro de pièce Emplacement Fabricant 
A1 Accéléromètre triaxial STEVAL-MKI014V1 Récepteur STMicroelectronics 
A2 Accéléromètre triaxial STEVAL-MKI014V1 Plateforme STMicroelectronics 
A3 Accéléromètre triaxial STEVAL-MKI014V1 Support STMicroelectronics 
A4 Accéléromètre triaxial STEVAL-MKI014V1 Support STMicroelectronics 
A5 Accéléromètre triaxial STEVAL-MKI014V1 Plateforme STMicroelectronics 
A6 Accéléromètre triaxial STEVAL-MKI014V1 Plateforme STMicroelectronics 
G1 Gyroscope biaxial STEVAL-MKI085V1 Récepteur STMicroelectronics 
G2 Gyroscope biaxial STEVAL-MKI085V1 Plateforme STMicroelectronics 
G3 Gyroscope biaxial STEVAL-MKI103V1 Récepteur STMicroelectronics 
G4 Gyroscope biaxial STEVAL-MKI080V1 Support STMicroelectronics 
G5 Gyroscope biaxial STEVAL-MKI080V1 Support STMicroelectronics 
 
Le positionnement des capteurs est présenté à la Figure 30. Les signaux de tous ces capteurs 
ne pouvaient pas être acquis d’une manière simultanée. Les connexions au système 
d’acquisition étaient donc modifiées selon le test à effectuer. Une configuration était utilisée 
pour mesurer le roulis et le tangage de la plateforme et une autre pour le lacet. De plus, ces 
mesures étaient effectuées soit avec des accéléromètres, soit avec une combinaison 
d’accéléromètres et de gyroscope, ce qui fait un total de quatre configurations de capteurs. 
 
 
Figure 30 – Positionnement des capteurs A2 G2 




Le système d’acquisition a été fourni par le client. Il s’agissait d’un système à 16 canaux 
développé à l’interne par celui-ci (Figure 31). L’analyse des données a été effectuée à l’aide 
d’un programme Matlab développé dans le cadre du projet de recherche. 
 
 
Figure 31 – Système d’acquisition et logiciel d’analyse 
L’excitation a été appliquée à la plateforme à l’aide d’un marteau d’impact 086D20 et d’un 
conditionneur à batterie 480C02 de la compagnie PCB Piezotronics (Figure 32). Le marteau 
d’impact sélectionné a une tête très lourde de 2,4 lb (1,1 kg), ce qui est nécessaire pour 
pouvoir mesurer la rotation du récepteur qui est très faible en raison de la performance de 
l’isolateur. Le conditionneur de signal permettait de descendre à une très basse fréquence de 
0,05 Hz pour une perte d’amplitude de 5%. 
 
  
















La force de l’excitation a dû être changée d’un test à l’autre. Par exemple, un impact fort sur la 
plateforme était requis pour faire bouger le récepteur en rotation. Néanmoins, cet impact 
entraînait une saturation des accéléromètres situés sur la plateforme. Quatre types d’impacts 
ont donc été utilisés : 
 
 Faible (f): Pour éviter la saturation des capteurs; 
 Moyen (M): Lorsque possible sans saturer les capteurs; 
 Fort (F): Pour induire une rotation du récepteur; 
 Long (L): Pour induire des amplitudes élevées aux basses fréquences, sans saturation. 
 
Pour effectuer l’impact « long », le marteau était appuyé doucement sur la structure, puis une 
poussée brusque était appliquée manuellement sur la tête du marteau par l’opérateur. Le 
capteur du marteau mesurait alors la force de cette poussée qui résultait en de grandes 
amplitudes aux très basses fréquences (environ 0 à 10 Hz). Un spectre typique de ce type de 
chargement est présenté à la Figure 33. 
 
 
Figure 33 – Impact « long » aux très basses fréquences 
 
4.1.3 Liste des essais réalisés 
Une grande quantité d’essais a été réalisée en variant le point d’application de l’impact, ainsi 
que la force des impacts et la configuration des capteurs. Les principaux points d’application 
de la force sur la plateforme sont illustrés à la Figure 34. D’autres points d’application n’ont 
pas été illustrés pour éviter de surcharger la photo. Par exemple, des impacts ont été appliqués 
directement sur le support central pour mieux caractériser les fonctions de transfert entre celui-
ci et le récepteur. Des impacts ont aussi été appliqués directement sur le récepteur pour 
































Figure 34 – Principaux points d'application des forces 
Une structure de bois en forme de « C » a été ajoutée pour l’impact 8. Cette structure, bien 
qu’affectant les vibrations de la plateforme, n’affecte pas les fonctions de transfert entre celle-
ci et le support central. Pour mesurer les fonctions de transfert rotation-translation entre la 
plateforme et le support central, des piliers en bois ont été ajoutés en guise de pivots pour 
induire une rotation « pure » de la plateforme. Ceci permettait par exemple d’enlever la 
translation selon Z provoquée par l’impact 1 et de ne conserver que le roulis. Une poutre de 
bois a été ajoutée temporairement sur le récepteur pour appliquer un impact vertical au centre 
de la bobine du bas. Les essais les plus pertinents sont détaillés dans les deux tableaux ci-
dessous. Ces essais ont été répétés avec des impacts de différentes amplitudes (f, M, F, L). 
 
Tableau 2 – Liste des essais réalisés – Partie 1 
Force Endroit Excitation Ampl. Structure Objectif principal 
1 Plateforme Z et Roulis f,F,L - Fréquences propres en roulis 
2 Plateforme Y f,F,L - Fonctions de transfert selon Y 
3 Plateforme Z, Roulis et 
Tangage 
f,F,L - Excitation complexe en rotation 
et en translation selon Z 
4 Plateforme X et Y f,F,L - Excitation complexe en X et Y 
5 Plateforme Z et Tangage f,F,L - Fréquences propres en tangage 
6 Plateforme X f,F,L - Fonctions de transfert selon X 
7 Plateforme Y et Lacet f,F,L - Fonctions de transfert en lacet 





















Tableau 3 – Liste des essais réalisés – Partie 2 
Force Endroit Excitation Ampl. Structure Objectif principal 
1 Plateforme Roulis f,F,L Piliers Fonctions de transfert en roulis 
5 Plateforme Tangage f,F,L Piliers Fonctions de transfert en tangage 
9 Support* X f,M,F,L Piliers Fonctions de transfert selon X 
10 Support Y f,M,F,L Piliers Fonctions de transfert selon Y 
11 Support Z f,M,F,L Piliers Fonctions de transfert selon Z 
12 Récepteur Z M,F Poutre Couplage translation et bruit EM 
13 Récepteur Z et tangage M - Couplage rotation et bruit EM 
- Récepteur - - - Bruit EM pour récepteur immobile 
* Support est utilisé comme abréviation de « Support central » 
 
4.1.4 Traitement des données 
Les données acquises lors des essais de vibrations ont été post-traitées à l’aide d’un 
programme Matlab développé pour le projet de recherche. Les données temporelles de chaque 
canal sont une tension (V). Ces données sont multipliées par la sensibilité respective de 
chaque capteur pour obtenir des signaux temporels dans les bonnes unités de mesures 
(ex. : m/s2).  La composante DC est enlevée une première fois de manière globale en 
soustrayant la moyenne de chaque signal temporel. Des opérations mathématiques sont 
effectuées sur les capteurs pour calculer les translations au centre de masse et les rotations. 
 
Pour calculer la fonction de transfert entre la force mesurée par le capteur sur le marteau 
d’impact (x) et un accéléromètre (y), le signal temporel provenant du marteau est d’abord 
affiché sur un graphique. Chaque impact est sélectionné à l’aide du curseur. Pour 5 impacts, le 
programme génère 5 segments temporels d’une même longueur pour le marteau (x) et 
5 segments temporels pour l’accéléromètre (y). Ces segments forment des vecteurs colonnes 
qui sont stockés dans des matrices telles qu’illustrées à la Figure 35. La valeur DC est 
soustraite une deuxième fois en utilisant cette fois la moyenne de chaque segment spécifique. 
 
 
Figure 35 – Matrices des segments temporels 
Chaque segment est ensuite multiplié par une fenêtre temporelle pour diminuer la fuite 
spectrale (Figure 36). La fenêtre temporelle pour le capteur de force sur le marteau est une 
fenêtre Hanning suivie de valeurs nulles. L’impact est situé au centre de la fenêtre Hanning et 
est d’une durée beaucoup plus courte que cette dernière, ce qui évite d’altérer la forme de 
l’impact. La fenêtre Hanning permet d’éviter la fuite spectrale sur un fort bruit à 60 Hz présent 
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marteau qui est de grandes dimensions. En enlevant cette fuite spectrale, le bruit harmonique 
n’est présent qu’aux alentours de 60 Hz au lieu de s’étendre sur une large bande de fréquence. 
Pour ce qui est des accéléromètres et des gyroscopes, une fenêtre exponentielle est utilisée. Le 
début de cette fenêtre est la première moitié d’une fenêtre Hanning afin de rendre cyclique le 
bruit présent avant l’impact. 
 
 
Figure 36 – Fenêtres temporelles – Marteau (gauche) – Accéléromètre (droite) 
La fonction de transfert est calculée à l’aide des autocorrélations (Gxx et Gyy) qui sont des 
nombres réels et des corrélations croisées (Gxy et Gyx) qui sont des nombres complexes. Ces 
deux types de corrélations sont d’abord calculés séparément pour chaque segment. Par 
exemple, (Gxy)1 est calculé à partir des segments x1 et y1, (Gxy)2 à partir des segments x2 et y2 et 
ainsi de suite jusqu’à (Gxy)5. Ensuite, la valeur moyenne pour chaque fréquence est calculée : 
 
                                                                      
 
  
         
 
  
   
                                                      
 
où nd est le nombre de segments, égal à 5. Puisqu’il n’y a pas de corrélation entre le bruit 
présent sur x et le bruit présent sur y, le fait de calculer plusieurs fois la corrélation croisée et 
d’en faire la moyenne permet théoriquement d’éliminer complètement le bruit présent sur Gxy. 
Pour ce faire, il faudrait un nombre de segments infini. En pratique, l’utilisation de quelques 
segments permet de réduire considérablement le bruit sur Gxy. En ce qui concerne les 
autocorrélations, le fait d’effectuer la moyenne de plusieurs segments ne permet pas 
d’éliminer le bruit, bien que ceci permette de prendre en compte le fait que les impacts ne sont 
pas tous identiques. Il y a donc toujours du bruit présent sur Gxx et sur Gyy. Deux estimateurs 
de la fonction de transfert ont été utilisés dans le cadre du projet de recherche : 
 
 H1 = Gxy/Gxx (4.4) 
 H2 = Gyy/Gyx (4.5) 
 
Puisque Gxy est peu bruité, H1 donne un estimé quasi exact de H lorsque Gxx n’est pas bruité. 
Le même principe s’applique pour H2 avec Gyy. En raison de l’amplitude de l’impact et de la 



























marteau est beaucoup moins bruité que le signal de l’accéléromètre. L’estimateur H1 est donc 
plus précis que H2, la majorité du temps. Néanmoins, à la fréquence propre, le signal 
provenant des capteurs est d’une grande amplitude et la fonction de transfert H2 est alors plus 
précise que H1.  
 
Un indicateur utile pour vérifier la validité de la fonction de transfert est la cohérence, définie 
ainsi : 
                                                                                       
  
  
                                                                  
 
Lorsque H1 est égale à H2, il n’y a pas de bruit à l’entrée (marteau) ou à la sortie 
(accéléromètre). La cohérence vaut alors 1 et le signal mesuré par l’accéléromètre est 
entièrement causé par le marteau d’impact. La fonction de transfert est donc valide. Lorsque 
H1 n’est pas égal à H2, la cohérence est inférieure à 1 et il faut alors déterminer quel estimateur 
est le plus précis. Dans cette situation, il arrive souvent que les deux estimateurs soient bruités 
et qu’aucun ne donne un estimé adéquat de la fonction de transfert. Règle générale pour ce 
projet de recherche, la fonction de transfert est considérée comme valide seulement 
lorsque les courbes H1 et H2 sont superposées. Cette hypothèse très conservatrice permet 
d’éviter des erreurs d’interprétation, sans trop nuire à la quantité des résultats considérés 
comme étant valides. Un exemple de fonction de transfert illustrant ce principe est présenté à 
la Figure 37. Les échelles d’amplitude et de fréquence sont logarithmiques. 
 
































































Afin de déterminer la vitesse en m/s à partir des accéléromètres (m/s2), les fonctions de 
transfert ont été intégrées directement à partir des données en fréquence : 
 
                                                                            
             
    
                                                          
 
Les données provenant des fonctions de transfert ont été utilisées pour visualiser les différents 
modes de vibration. Pour ce faire, les impacts ont été appliqués sur la plateforme de manière à 
exciter seulement certains modes. Par exemple, un impact selon l’axe X génère principalement 
des translations selon l’axe X et très peu selon l’axe Y et Z. Le système à l’étude possède deux 
modes selon X qui sont très espacés en termes de fréquences propres. De ce fait, les vibrations 
du système à la première fréquence propre sont dominées par le premier mode. En 
sélectionnant l’amplitude et la phase de tous les capteurs à la première fréquence propre, il est 
alors possible d’animer un modèle à cette fréquence spécifique et de visualiser le premier 
mode de vibration selon X. Les fréquences propres sont normalement associées à un 
changement de phase de 180⁰ sur la fonction de transfert, ce qui permet de les identifier 
visuellement (Figure 37 ci-dessus). Le modèle utilisé pour la visualisation des modes est 
















































Figure 39 – Géométrie correspondant au modèle 
4.2 Analyse des données 
La présente section consiste en une analyse des données acquise lors des essais de vibrations. 
Tout d’abord, la relation entre les rotations du récepteur et le bruit électromagnétique de celui-
ci sera présentée. Ensuite, les différents modes de vibration du système seront illustrés et la 
physique derrière ces modes sera expliquée à l’aide de modèles simplifiés. Finalement, les 
fonctions de transfert du récepteur seront analysées pour un chargement complexe. Le lien 
entre les différents modes de vibrations et le bruit électromagnétique sera mis en évidence. 
 
4.2.1 Bruit électromagnétique du récepteur 
Afin d’observer le bruit électromagnétique des bobines causé par une rotation du récepteur, un 
impact décentré a été appliqué directement sur le récepteur. Cet impact a induit une rotation 
importante en tangage, mesurée à l’aide d’un gyroscope. Le bruit électromagnétique de la 
bobine Z (axe vertical) du récepteur a été mesuré au même moment. Les spectres de ces deux 
graphiques sont pratiquement identiques (Figure 40), ce qui confirme le lien entre les rotations 
du récepteur et le bruit électromagnétique de celui-ci. 
 
 


































































4.2.2 Modes en translation pure (x, y & z) 
En translation, le récepteur et le support central sont rigidement liés et se comportent comme 
une seule pièce. Le premier mode vertical consiste principalement en un mouvement du 
support central sur les cordes élastiques très flexibles. Ce mode est aux basses fréquences 
(environ 3 Hz). Tel qu’illustré à la Figure 41, le support central bouge beaucoup plus que la 
plateforme pour ce mode. De plus, le support central et la plateforme vibrent dans la même 
direction (en phase). 
 
Le deuxième mode vertical consiste principalement en un mouvement de la plateforme 
suspendue au gréement vertical. Puisque ce gréement est composé de cordes rigides, la 
fréquence propre est plus élevée (environ 9 Hz). Tel que présenté à la Figure 42, la plateforme 
bouge beaucoup plus que le support central pour ce mode et les phases sont opposées de 180⁰. 
 
Le premier mode horizontal est illustré à la Figure 43. Ce mode est similaire au premier 
mode vertical. Le deuxième mode n’a pas été mesuré lors des essais de vibrations. En effet, les 
piliers de support étaient plus flexibles que le gréement horizontal. De ce fait, les vibrations 
mesurées à cette fréquence propre étaient causées par la flexion de ces piliers et non par 
l’étirement des cordes. 
 








Figure 42 – Mode Z #2 – Mouvement de la plateforme – 9 Hz 
 









Un modèle simplifié permettant de mieux comprendre la dynamique du système pour les 
translations pures est présenté à la Figure 44. Selon chaque axe, le système est semblable à 
deux systèmes « masse-ressort-amortisseur » en série. Les cordes élastiques sont représentées 
par le ressort équivalent KS et le gréement vertical ou horizontal par le ressort équivalent KP. 
Le support central et le récepteur sont rigidement liés en translation. 
 
Figure 44 – Modèle simplifié – Translations pures 
 
4.2.3 Modes en rotation pure (roulis, tangage & lacet) 
En plus des modes en translation, le système possède aussi des modes en roulis, en tangage et 
en lacet (voir le référentiel de la Figure 34). Chaque axe de rotation comporte trois modes de 
rotation. Le premier mode en rotation consiste principalement en un mouvement en rotation 
du récepteur, à une fréquence d’environ 0,3 Hz. Ce mode est illustré à la Figure 45 en roulis et 
est similaire en tangage. À cette fréquence, la plateforme et le support central se comportent 
comme s’ils étaient rigidement liés en rotation. Tel qu’illustré, la rotation du récepteur est plus 
grande que celle de la plateforme pour ce mode. De plus, le récepteur et la plateforme vibrent 
dans le même sens (en phase). Le premier mode en lacet est présenté à la Figure 46 et est 
similaire à celui en roulis et en tangage. 
 
Le deuxième mode en rotation est principalement causé par une rotation de la plateforme. En 
roulis et en tangage, la rigidité de la plateforme en rotation provient d’un effet de pendule du 
gréement vertical, tel qu’illustré à la Figure 47 en roulis. La tension dans les cordes du 
gréement horizontal a peu d’effet sur ce mode. La fréquence propre est d’environ 2,3 Hz. Pour 
ce mode, le support central agit encore comme s’il était rigidement lié à la plateforme en 
rotation. La plateforme et le récepteur sont en opposition de phase. La rotation de la 
plateforme est beaucoup plus grande que celle du récepteur, car la suspension du récepteur est 
déjà très efficace pour isoler celui-ci à cette fréquence. En lacet, le deuxième mode de 
vibrations est très similaire à celui en roulis et en tangage, excepté que la rigidité de la 
plateforme en rotation provient de la tension dans les cordes du gréement horizontal. Cette 
rigidité est plus faible, ce qui induit une fréquence propre plus basse d’environ 0,85 Hz. 
 
Le troisième mode en rotation est surtout dicté par le mouvement en rotation du support 
central. Cette fréquence propre est de 10,8 Hz en tangage, de 14,8 Hz en lacet et de 15,5 Hz en 
roulis (Figure 48). La plateforme vibre très peu pour ce mode aux hautes fréquences. Le 
support central pour sa part vibre davantage que la plateforme et en opposition de phase avec 
celle-ci. Finalement, la rotation du récepteur est trop faible pour être mesurée mais est 
théoriquement en opposition de phase avec le support central (et donc en phase avec la 
plateforme) et est beaucoup plus faible que la rotation de la plateforme. 
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Figure 45 – Mode Roulis #1 – Mouvement du récepteur – 0,3 Hz 
 
 


















Figure 47 – Mode Roulis #2 – Mouvement de la plateforme – 2,3 Hz 
 
















Un modèle simplifié du système est présenté à la Figure 49. Pour des rotations pures,  
l’assemblage du récepteur concentrique se comporte comme un système de trois disques 
d’inertie ( I ) en série, reliés avec des ressorts de torsion (K). 
 
 
Figure 49 – Modèle simplifié – Rotations pures 
 
4.2.4 Modes couplés – Translations causées par des rotations 
Une particularité de l’assemblage du récepteur concentrique est qu’il s’agit d’un système 
couplé. Les rotations peuvent induire des translations et vice-versa. En ce qui concerne le 
couplage rotation-translation, l’inclinaison de la plateforme entraîne une translation 
horizontale du support central. Dans ce cas particulier, le récepteur et le support central 
agissent comme une masse qui aurait été déposée sur un plan incliné sans friction représentant 
la plateforme (Figure 50). À cause de l’inclinaison, les composantes de la tension dans les 
cordes élastiques (Tx et Tz) s’inclinent d’un angle θ. En effectuant la somme des forces selon 
l’axe xp de la plateforme, on remarque que le système n’est plus à l’équilibre, car une partie du 
poids (W) du support et du récepteur combinés est appliquée selon l’axe xp, ce qui crée une 




                              















































La plateforme est exposée à des amplitudes en rotation relativement grandes comparativement 
aux amplitudes en translation, en raison des gréements qui contraignent peu les rotations. Ce 
couplage n’est donc pas négligeable et est même présent pour de faibles angles de rotation, 
puisque la force transmise est proportionnelle à Wsinθ et donc à Wθ lorsque l’hypothèse des 
petits angles est utilisée. La méthodologie de simulation présentée au chapitre 5 permettra la 
modélisation de ce couplage puisque la rotation des vecteurs de tension dans les cordes est 
prise en considération avec une approximation de premier ordre grâce à l’activation de la 
matrice de rigidité géométrique dans la méthode des éléments finis (section 5.2.1). 
 
Les deux types de couplage causés par le phénomène décrit plus haut sont le couplage 
Tangage-X et le couplage Roulis-Y. Puisque ces deux types de couplage sont très similaires, 
seul le couplage Tangage-X sera détaillé. 
 
Le premier mode en couplage Tangage-X est causé par le mouvement de la plateforme en 
tangage (Figure 51) à une fréquence d’environ 2,3 Hz. La plateforme bouge davantage que le 
support central pour ce mode. Aussi, les deux sous-systèmes sont en phase. 
 
Le second mode en couplage Tangage-X provient du mouvement du support central en 
translation (Figure 52). Cette translation est relativement plus élevée que la rotation de la 
















Figure 52 – Mode Tangage-X #2 – Mouvement du support central – 2,6 Hz 
L’asymétrie du système est aussi un autre élément qui peut créer du couplage entre les 
rotations et les translations ou vice-versa. Prenons l’exemple d’un corps rectangulaire avec un 
pivot décentré (Figure 53). Une rotation de ce corps entraîne automatiquement une translation 
du centre de masse. Le même phénomène se produit avec la plateforme. Le point de pivot de 
celle-ci est dicté par le gréement horizontal et le gréement vertical qui la contraignent à pivoter 
selon certains axes. Dès qu’une légère asymétrie existe dans ces gréements, les axes de 
rotation ne passent plus par le centre de masse de la plateforme, ce qui crée un couplage entre 
les rotations de la plateforme et les translations du centre de masse de celle-ci. 
 
Figure 53 – Couplage rotation-translation causé par l’asymétrie 
Un couplage non linéaire se produit aussi entre la rotation en tangage ou en roulis de la 
plateforme et la translation verticale de celle-ci. Lorsque la plateforme pivote, la longueur 
apparente du gréement vertical est réduite, telle qu’illustrée à la Figure 54. La translation 
verticale est à deux fois la fréquence de la rotation. Ce phénomène est bien visible sur 















Figure 54 – Couplage rotation-translation – Raccourcissement du gréement vertical 
 
4.2.5 Modes couplés – Rotations causées par des translations 
À la section 4.2.3, les rotations du récepteur étaient causées par des rotations du support 
central. Or, les rotations du récepteur peuvent aussi être causées par une translation du support 
central. Par exemple, si le centre de masse du récepteur est situé en dessous du support central, 
une translation de ce support entraîne une rotation du récepteur (Figure 55). Cet effet de 
pendule est détaillé davantage à la section 5.4.4 lors du développement d’un modèle par 
éléments finis de ce phénomène. 
 
 
























4.2.6 Fonctions de transfert – Chargement complexe 
Pour valider la compréhension acquise, il est utile d’identifier les différentes fréquences où des 
pics d’amplitude sont observés sur les fonctions de transfert du système (Tableau 4). Pour ce 
faire, un impact vertical a été appliqué sur la plateforme de manière à induire à la fois une 
rotation de celle-ci en roulis et en tangage. Les fréquences correspondant aux pics d’amplitude 
du support central en rotation ne sont pas présentées, car ces vibrations avaient peu 
d’influence sur celles du récepteur. 
 
Tableau 4 – Pics d’amplitude des fonctions de transfert 
# Pic d’amplitude Fréquence (Hz) 
1 Tangage du récepteur. 0,25 Hz 
2 Roulis du récepteur. 0,30 Hz 
3 Roulis de la plateforme. 2,24 Hz 
4 Tangage de la plateforme. 2,34 Hz 
5 Translation X du support central. 2,64 Hz 
6 Translation Z du support central. 2,80 Hz 
7 Translation Y du support central. 3,14 Hz 
8 Translation Z de la plateforme (harmonique du pic 3) 4,48 Hz 
9 Translation Z de la plateforme (harmonique du pic 4). 4,68 Hz 
10 Translation Z de la plateforme (étirement du gréement). 8,50 Hz 
 
Des lignes verticales numérotées identifient les différents pics d’amplitude sur les fonctions de 
transfert du récepteur en translation (Figure 56). Les pics 8 et 9 sont des harmoniques des pics 
3 et 4 et sont causés par le raccourcissement du gréement vertical. Tous les autres pics sont des 
modes de vibrations du système. 
 
Les pics 1 et 2 sont aux très basses fréquences et les accéléromètres X et Y agissent comme 
des inclinomètres pour cette plage de fréquences. Bien que ces capteurs mesurent une 
accélération, il s’agit en fait d’une rotation du récepteur. Les pics 3 et 4 sont causés par le 
mouvement de la plateforme en rotation. Cette rotation entraîne une translation du récepteur 
en raison du couplage rotation-translation. Finalement, les pics 5, 6, 7 et 10 induisent tous des 
translations. 
 
Les fonctions de transfert pour les rotations et le bruit du récepteur sont présentées à la Figure 
57. Lorsque les courbes des deux estimateurs (H1 et H2) sont superposées, la fonction de 
transfert est considérée comme valide. Sinon, au moins un des deux estimateurs est bruité (ou 
les deux). Les pics 5 et 7, causés par des translations en X et en Y du support central, induisent 
des rotations du récepteur à cause de l’effet de pendule. Pour ce qui est du bruit EM, il a été 
possible de corréler l’impact du marteau à la tension mesurée par la bobine orientée selon 
l’axe Z. Les pics 3 à 9 génèrent tous du bruit électromagnétique. Les pics 1 et 2 génèrent 
normalement du bruit, mais l’amplitude des rotations à ces fréquences était trop faible pour 
obtenir une fonction de transfert adéquate. Aucun bruit électromagnétique causé par les 
vibrations n’a été observé pour le pic 10. Ce bruit était soit absent, soit caché par le plancher 
de bruit du système. 
  








       
       
       
 
 
Figure 56 – Fonctions de transfert – Vitesse de translation du récepteur sur force appliquée 
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Figure 57 – Fonctions de transfert – Vitesse de rotation et bruit EM sur force appliquée 
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Afin d’effectuer une nouvelle conception permettant de réduire les vibrations du récepteur 
concentrique, le concept actuel a été caractérisé à l’aide d’essais de vibrations. Ces essais ont 
été réalisés avec la technique du marteau d’impact, en mesurant les translations et les rotations 
à l’aide d’accéléromètres et de gyroscopes MEMS pouvant mesurer jusqu’au DC. Les 
fonctions de transfert et les modes de vibration ont par la suite été obtenus avec un programme 
Matlab développé spécifiquement pour le projet de recherche. 
 
L’analyse des modes de vibrations a démontré que le système est fortement couplé. Pour un 
système non couplé, les translations entraîneraient seulement des translations. Le même 
principe s’applique pour les rotations. Or, dans le cas du système à l’étude, les translations 
peuvent induire des rotations et les rotations peuvent générer des translations. Il serait donc 
inefficace de concevoir un système très performant pour isoler des rotations si ce même 
système est inefficace pour isoler des translations. En effet, les vibrations passeraient alors par 
les translations et finiraient par induire des rotations du récepteur et donc du bruit 
électromagnétique. 
 
Les fonctions de transfert obtenues lors de ces essais serviront de base pour comparer la 
performance des futurs concepts à celle du concept actuel. 
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CHAPITRE 5 MODÈLE NUMÉRIQUE 
Les essais de vibrations présentés au chapitre précédent ont permis d’acquérir des 
connaissances qui seront utiles lors de la génération de nouveaux concepts visant à réduire les 
vibrations du système. Après cette phase, il aurait été possible de commencer directement la 
conception et d’évaluer de manière expérimentale l’amélioration de performances grâce à des 
prototypes. Cette approche, bien que donnant des résultats rapides, est coûteuse et permet 
d’évaluer un nombre limité de concepts. L’approche sélectionnée a plutôt été de développer 
une méthodologie de simulation numérique par éléments finis. Cette technique demande du 
temps de développement, mais permet par la suite d’évaluer rapidement une grande quantité 
de concepts à faible coût. 
 
Le système du récepteur concentrique peut être subdivisé en différents sous-systèmes, soit le 
support central, le récepteur et la plateforme. Une méthodologie de modélisation utilisant le 
logiciel ANSYS Workbench a d’abord été développée et comparée à des résultats 
expérimentaux pour un modèle simple de masse suspendue sur une corde élastique verticale, 
puis horizontale. Cette méthodologie a ensuite été appliquée à chacun des sous-systèmes puis 
au système dans son ensemble. Le modèle final a été comparé aux résultats obtenus lors des 
essais de vibrations présentés au chapitre 4. Des commandes ont été utilisées pour activer 
certaines fonctions du logiciel qui ne sont pas disponibles par l’interface standard d’ANSYS 
Workbench. Ces commandes sont détaillées à l’annexe A. 
 
5.1 Masse sur corde élastique verticale 
Afin de caractériser correctement les cordes élastiques, le cas d’une masse suspendue à une 
corde élastique verticale a d’abord été considéré. Il s’agit du cas le plus simple, ce qui 
constitue un bon départ pour le développement de la méthodologie de modélisation. La 
caractérisation statique des cordes sera d’abord présentée, suivie de la caractérisation 
dynamique. Finalement, une méthodologie de simulation sera décrite. Cette méthodologie 
permet d’obtenir des résultats très près des résultats expérimentaux pouvant s’appliquer à des 
cas beaucoup plus complexes. 
 
5.1.1 Caractérisation statique 
Les cordes élastiques à l’étude sont composées de 60 fibres de caoutchouc recouvertes d’un 
revêtement en polyester tressé (Figure 58). Certaines fibres sont collées ensemble en rubans de 
quelques unités. Les essais ont d’abord été réalisés sur une fibre de caoutchouc, puis sur une 
corde élastique entière. 
 
La fibre seule a été caractérisée jusqu’à de grandes valeurs de déformation afin d’obtenir un 
portrait global de sa courbe contrainte-déformation. Le montage expérimental est présenté à la 
Figure 58. L’étirement de la fibre lors de l’ajout de rondelles en acier a été mesuré avec une 
règle. Cette technique très simple est suffisamment précise en raison de la grande amplitude 
des déplacements.  




La contrainte (σ) et la déformation (ε) d’ingénierie ont été préférées à la contrainte et à la 
déformation vraie puisque les courbes ainsi obtenues sont linéaires sur une grande plage de 
déformations et que la définition mathématique de ces quantités est plus simple, soit : 
 
                                                                              
 
  
                                                                              
 
                                                                            
      
  
                                                                          
 
où F est la force appliquée, Ao est l’aire de la section initiale, L est la longueur finale de la 
fibre et Lo est la longueur initiale. L’aire de section d’une fibre a été supposée égale à un 
soixantième de l’aire nominale de la corde élastique. Puisque la corde élastique a un diamètre 
de 6,35 mm (1/4 de pouce), l’aire de section d’une fibre a été posée à 0,528 mm2. 
 
Les rondelles de 7,85 grammes chacune ont été ajoutées à intervalle de temps régulier et 
correspondent à un point sur le graphique de la Figure 59. Pour le premier essai, un intervalle 
de 120 secondes séparait chaque rondelle, ce qui correspond à une vitesse de chargement de 
65,4 milligrammes par seconde (mg/s). Une forte hystérésis a été observée lors de cet essai. 
Afin d’identifier si cette hystérésis est causée par un phénomène de fluage, la vitesse du 
chargement a été augmentée d’un facteur 4 pour une seconde fibre qui a été testée à 262 mg/s 
(30 secondes entre chaque rondelle). Une courbe similaire a été obtenue, ce qui indique que 
l’hystérésis n’est pas reliée au temps. Par ailleurs, sur la courbe de déchargement de la fibre, 
celle-ci se raccourcit d’un coup sec (en moins d’une seconde) lors de l’enlèvement d’une seule 
rondelle, tel qu’indiqué à la Figure 59. 
 
Les courbes expérimentales ont été comparées à un modèle néo-Hookéen. La loi de 
comportement est la suivante : 
 
                                                                              
 
  
                                                                      
 
                                                                                                                                                           
 
où G est le module en cisaillement et λ est le rapport d’allongement. La valeur du module de 
cisaillement a été ajustée à 0,58 MPA pour obtenir la meilleure concordance possible avec les 
résultats expérimentaux. Ces résultats expérimentaux concordent avec la théorie pour la 






Figure 58 – Composants d’une corde élastique et montage d’essais pour une fibre 
 
Figure 59 – Courbe contrainte-déformation d’une fibre de caoutchouc 
Le montage d’essais pour la corde élastique est similaire à celui pour la fibre et est présenté à 
la Figure 60. Des paquets de 60 rondelles (0,473 kg par paquet) ont été utilisés comme 
chargement. La courbe contrainte-déformation pour la corde est présentée à la Figure 61. La 
pente de celle-ci est similaire à celle de la fibre et donne un module de Young constant de 
0,8 MPa, sauf pour des déformations inférieures à ε = 0,2. Pour ces valeurs de déformation, la 
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Figure 60 – Montage d’essai pour la corde élastique 
 
Figure 61 – Courbe contrainte-déformation d’une corde élastique 
 
 


























Tout comme pour la fibre de caoutchouc, la courbe chargement-déchargement de la corde 
élastique comporte une hystérésis. Afin de mieux comprendre cette hystérésis, des cycles de 
chargement-déchargement ont été effectués pour différentes valeurs de déformation (Figure 
62) avec un montage d’essai similaire à celui de la Figure 60. Cet essai a permis de constater 
que l’hystérésis augmente avec la déformation. Cette hystérésis n’est pas causée par un 
phénomène de fluage et ne dépend donc pas de la vitesse d’essai. De plus, au début de chaque 
courbe de déchargement, le module de Young est supérieur à celui de la courbe de chargement 
puisque la courbe est davantage inclinée. 
 
 
Figure 62 – Hystérésis d’une corde élastique selon la déformation 
 
5.1.2 Caractérisation dynamique 
Les courbes de la section précédente ont été obtenues à l’aide d’essais statiques. Pourtant, ce 
sont principalement les caractéristiques dynamiques des cordes élastiques qui sont d’intérêt, 
puisque ces cordes sont utilisées dans un isolateur vibratoire. Le module de Young a donc 
également été évalué de manière dynamique. Ceci a été fait en parallèle à la mesure des 
courbes statiques présentées précédemment. À chaque fois qu’une masse était ajoutée pour 
mesurer l’étirement, des oscillations libres d’une amplitude approximative de 1 mm puis de 
10 mm étaient générées en tirant et relâchant la masse. La période de ces oscillations était 
mesurée à trois reprises au chronomètre et la valeur moyenne était utilisée pour calculer la 
y = 0.9051x + 0.366 
y = 1.1738x + 0.2053 
y = 2.1441x - 0.7536 
y = 3.0367x - 2.0708 
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fréquence d’oscillation. La longueur initiale de la corde élastique était de 23,5 cm. 
Normalement, pour un module de Young constant, une augmentation de la masse résulte en 
une diminution de la  fréquence d’oscillation. C’est bel et bien ce qui se produit au début sur 
les courbes de la Figure 63, mais pour des masses supérieures à 3,5 kg, la tendance est 
inversée et la fréquence d’oscillation augmente. Ceci s’explique par une augmentation du 
module de Young plus rapide que l’augmentation de masse. Cet essai dynamique a aussi 




Figure 63 – Fréquence naturelle d’une masse suspendue à une corde élastique verticale 
 
Le module de Young peut être calculé à partir des données de la Figure 63. Celui-ci est défini 
comme étant la pente de la courbe contrainte déformation : 
 
                                                                               
  
  
                                                                          
 
À partir de cette définition, il est possible d’effectuer la substitution suivante : 
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De plus, nous savons que la fréquence naturelle d’un oscillateur est la suivante : 
 
                                                                             
 
 
                                                                          
 
En combinant les équations 5.6 et 5.7, il est possible de calculer le module de Young : 
 
                                                                     
  
  
                                                                        
 
La Figure 64 résume l’estimé du module de Young obtenu de manière dynamique et à partir 
des courbes d’hystérésis de la Figure 62. Les deux méthodes donnent des résultats similaires, 
ce qui indique que l’augmentation du module de Young proviendrait du phénomène 
d’hystérésis. La méthode dynamique est néanmoins plus près des véritables conditions 
d’utilisation des cordes élastiques et devrait être préconisée par rapport à la méthode statique. 
 
 
Figure 64 – Module de Young dynamique d’une corde élastique 
Pour résumer, les propriétés des cordes élastiques sont les suivantes : 
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5.1.3 Analyse statique 
Pour faire suite à la caractérisation d’une masse suspendue à une corde élastique verticale, il 
est important de valider que les mêmes résultats puissent être obtenus à l’aide d’une 
simulation. Pour ce faire, le logiciel de simulation ANSYS Workbench est utilisé. Il s’agit 
d’un logiciel de simulation par éléments finis qui comporte une interface avec des menus 
(Figure 65). Lorsque des options ne sont pas disponibles par cette interface, des lignes de code 
peuvent être ajoutées dans des fenêtres de commandes. 
 
Pour modéliser la corde élastique verticale, une ligne de 235 mm de longueur (Lo) a été 
dessinée et une section circulaire lui a été attribuée (Ao), ainsi qu’un module de 
Young constant (E) de 0,8 MPa (voir l’équation 5.10). Le mailleur subdivise automatiquement 
cette ligne en  une vingtaine d’éléments. Par défaut, ANSYS utilise des éléments de poutre 
(BEAM188) lorsqu’une ligne est dessinée. Ce type d’élément a été remplacé par des éléments 
de corde (LINK180) à l’aide d’une fenêtre de commandes. L’extrémité supérieure de la corde 
a été encastrée et un déplacement vertical a été imposé à la base. 
 
 







Une précontrainte de 0,432 MPa (voir l’équation 5.10) a été posée à l’aide d’une fenêtre de 
commande. Pour considérer la précontrainte avec un élément de corde (LINK180), la 
documentation d’ANSYS recommande d’activer l’option des grands déplacements. Cette 
méthode a été utilisée dans le cadre du projet de recherche et causait des problèmes de stabilité 
pour des modèles plus complexes. L’option des grands déplacements a donc été désactivée et 
remplacée par la commande «sstif,on» qui permet de prendre en compte l’effet de la 
précontrainte sur la rigidité avec une estimation de premier ordre. La Figure 66 montre que la 
simulation est représentative des résultats expérimentaux. Il n’était pas nécessaire de bien 
représenter la première partie de la courbe expérimentale puisque celle-ci correspond à une 
déformation ε < 0,20. Or, les cordes élastiques travaillent rarement dans cette plage de 
déformation. 
 
Figure 66 – Analyse statique d’une corde élastique verticale 
5.1.4 Analyse dynamique 
La section précédente a démontré qu’il était possible de simuler le comportement statique 
d’une corde élastique verticale, en négligeant la partie courbée au début de la courbe 
contrainte-déformation. L’étape suivante est d’obtenir des résultats dynamiques représentatifs 
de ceux obtenus expérimentalement, c’est-à-dire d’obtenir les mêmes fréquences qu’à la 
Figure 63. La méthodologie de simulation est la suivante : 
 
1. Dessiner la corde élastique avec une masse suspendue sans son état étiré; 
2. Calculer la déformation d’ingénierie correspondante; 
3. Appliquer une précontrainte correspondant à cette déformation; 
4. Effectuer une analyse statique et vérifier si le système est à l’équilibre 
(déplacement approximativement nul); 
5. Itérer manuellement en modifiant la valeur de la déformation d’ingénierie jusqu’à 
converger à l’état d’équilibre; 
6. Lier l’analyse statique à une analyse modale (analyse modale précontrainte) et 
changer le module de Young Estat pour Edyn à l’aide de commandes; 

























Cette méthodologie n’est pas intuitive pour le cas d’une corde verticale. Par contre, elle est 
bien adaptée à la simulation d’un nouveau concept d’isolateur. En effet, celui-ci sera dessiné à 
son état d’équilibre et la déformation des cordes élastiques, permettant l’atteinte de cet 
équilibre, sera inconnue. La méthodologie présentée permet d’itérer pour trouver la valeur de 
cette déformation qui résulte en un état d’équilibre, puis de calculer les fréquences naturelles 
correspondantes. En suivant la méthodologie présentée, la corde élastique verticale à l’étude 
doit être modélisée dans un état étiré. La longueur (  ) et l’aire de section (  ) de celle-ci 
devient donc : 
 
                                                                                                                                                     
 
                                                                                
  
   
                                                                     
 
De ce fait, une correction importante doit être apportée aux courbes empiriques de Estat, Edyn 
et σ. Ces courbes ont été évaluées en se basant sur la longueur Lo et l’aire de section Ao pour le 
calcul de la contrainte et de la déformation d’ingénierie. Or, la géométrie dessinée possède 
désormais une longueur augmentée et une aire de section réduite, deux changements qui 
diminuent la rigidité. Afin de compenser cette perte de rigidité, les modules de Young et la 
contrainte doivent être artificiellement augmentés de la manière suivante : 
 
                                                                      
             
                                                               
 
                                                                    
            
                                                                
 
                                                                                                                                                     
 
Les résultats de simulation pour la corde verticale sont présentés à la Figure 67 et 
correspondent aux valeurs expérimentales. Il est intéressant de noter que la déformation varie 
de 0,2 à 1,7 sur les courbes présentées. La méthodologie de modélisation est donc valide pour 
cette plage de déformation. 
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5.2 Masse sur corde élastique horizontale 
Le cas d’une masse suspendue sur une corde verticale a été abordé à la section 5.1 et des 
simulations représentatives de la réalité ont été obtenues. Néanmoins, cela est peu surprenant 
puisque la géométrie modélisée est la même que celle caractérisée. Afin d’avoir un modèle 
prédictif, il faut pouvoir prédire le comportement de systèmes avec une géométrie différente. 
Le cas d’une masse suspendue sur une corde élastique horizontale est différent de celui d’une 
corde verticale puisque la tension dans la corde contribue à la rigidité du système. De la 
théorie à ce sujet sera d’abord présentée, puis une comparaison sera effectuée entre les courbes 
dynamiques obtenues par simulation et de manière expérimentale. 
 
5.2.1 Théorie 
L’étude du système de la Figure 68 est pertinente pour comprendre l’influence de la tension 
dans les cordes sur la rigidité verticale. Ce système est composé d’une masse suspendue à 
deux cordes rigides. La rigidité verticale de ce système dépend entièrement de la tension dans 
les cordes et non de leur module de Young puisqu’elles ne subissent aucun étirement. Dans la 
méthode des éléments finis, cette contribution de l’état de contrainte à la matrice de rigidité est 
prise en compte par la matrice géométrique (« sstif,on »). Pour ce qui est du système à l’étude, 
celui-ci est constitué de cordes flexibles encastrées de chaque côté. Dans ce cas, l’état de 
contrainte et le module de Young des cordes ont tous les deux un impact sur la rigidité. 
 
Figure 68 – Masse suspendue sur des cordes horizontales rigides 
5.2.2 Mesures expérimentales et simulation 
Tout comme pour la corde verticale, la corde horizontale a été caractérisée de manière statique 
avec des masses et une mesure du déplacement, puis de manière dynamique en mesurant la 
période d’oscillation avec un chronomètre. Le montage d’essai est présenté à la Figure 69. 
Deux tests ont été réalisés à l’aide du montage d’essais. Pour le premier test, la contrainte dans 
la corde était nulle lorsque celle-ci était à l’horizontale avant d’y suspendre des masses 
(précontrainte nulle). Pour le second test, la précontrainte était non nulle et correspondait à une 
déformation initiale εo = 0,294. 
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Figure 69 – Montage d'essai pour une masse suspendue sur une corde horizontale 
Les résultats des deux tests sont présentés à la Figure 70. Pour le test sans précontrainte, une 
partie des résultats avait été obtenue pour une déformation inférieure à ε = 0,20. Or, la 
caractérisation des cordes élastiques n’est pas valide avant cette valeur de déformation et la 
simulation ne correspondait donc pas à cette partie des résultats expérimentaux. Par contre, la 
simulation est représentative du reste des résultats, pour ε ≥ 0,20. Pour ce qui est du test avec 
précontrainte, les cordes élastiques demeurent dans une plage de déformation ou la simulation 
est valide. De ce fait, le modèle ANSYS est représentatif des résultats expérimentaux pour 
toute la durée du test. 
 
Figure 70 – Fréquence propre – Sans précontrainte (gauche) – Précontrainte εo = 0,294 (droite) 
Ces deux simulations démontrent que la méthodologie de simulation est adéquate. En effet, en 
utilisant seulement les courbes empiriques obtenues à partir du test avec la corde élastique 
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5.3 Support central 
La méthodologie de modélisation développée précédemment peut être appliquée au cas du 
support central. Le modèle par éléments finis sera d’abord présenté dans son ensemble, puis 
une attention particulière sera portée à la manière dont les connexions entre les cordes et les 
différents corps solides ont été effectuées. Finalement, les résultats de simulation seront 
comparés aux résultats expérimentaux. 
 
5.3.1 Modèle par éléments finis 
Le modèle par éléments finis est présenté à la Figure 71. Lors des essais, un boîtier contenant 
des composantes électroniques et un triangle de bois servant à supporter des gyroscopes 
avaient été fixés au support central. Afin de pouvoir comparer le modèle aux résultats 
expérimentaux, ces composantes ont également été ajoutées au modèle. Une masse ponctuelle 
de 24,2 kg a été ajoutée en plein centre du support central afin de simuler la masse du 
récepteur qui y est normalement attaché. Le support central et les plaques de fixation des 
cordes élastiques sont composés d’éléments solides. Les cordes élastiques sont pour leur part 
constituées d’éléments de corde. 
 
 
Figure 71 – Modèle par éléments finis du support central 
5.3.2 Connexions 
Le modèle du support central est différent des précédents modèles, car il faut connecter les 






















1. Créer des points de type « Point Load » sur les deux solides à connecter. Des 
nœuds seront créés à ces endroits dans le maillage; 
2. Créer des corps de type « Line Body » directement à partir de ces points pour 
représenter les cordes élastiques; 
3. Connecter les cordes aux solides en utilisant des connexions de type « Joint ». 
 
Les connexions ont été créées seulement en sélectionnant des points. En effet, chaque 
extrémité d’une corde est constituée d’un point qui touche à la fois à la corde et au solide. Le 
type de connexion mentionné crée alors un lien de type « multipoint constraints » (MPC) qui 
relie le point situé sur la corde à celui situé sur le solide par des relations de cinématique. 
ANSYS ajoute également des éléments de poutre (BEAM188) pour effectuer la connexion. 
 
5.3.3 Analyse statique et modale 
L’analyse modale dépend de la précontrainte dans les cordes élastiques qui doit être calculée 
lors de l’analyse statique.  Pour déterminer cette précontrainte, la déformation des cordes a été 
mesurée expérimentalement en dessinant des marques espacées de 50 mm sur les cordes 
élastiques assemblées, puis en mesurant leur longueur après avoir été désassemblées. La 
valeur de déformation ainsi obtenue est en moyenne de ε = 0,78 pour les 24 cordes supérieures 
et de ε = 0,30 pour les 8 cordes inférieures. 
 
Une analyse statique a d’abord été effectuée et résultait en un déplacement vers le haut du 
support central. Pour que le système soit à l’équilibre tel que modélisé, la valeur de la 
déformation initiale a dû être diminuée à ε = 0,50 pour les cordes supérieures. Cette différence 
pourrait être causée par une différence entre la géométrie réelle et modélisée. De plus, les 
cordes élastiques du montage expérimental étaient usées tandis que celles caractérisées étaient 
neuves. Le fluage pourrait également être en cause, provoquant une plus grande déformation 
pour une même valeur de tension dans les cordes élastiques. Malgré tout, l’analyse modale 
subséquente a démontré que les valeurs dynamiques obtenues avec le modèle et présentées au 
Tableau 5 étaient suffisamment représentatives de la réalité.  
 







Translation X 2,60 2,61 + 0,4 % 
Translation Y 3,15 2.94 - 6,7 % 
Translation Z 2,80 2.97 + 6,1 % 
Roulis             15,48             14,85 - 4,1 % 
Tangage             10,78             10,09 - 6,4 % 
Lacet             14,82             13.96 - 5,8 % 
 
À titre d’exemple, le mode de rotation en roulis est présenté à la Figure 72. Fait à noter, le 






Figure 72 – Mode en roulis du support central 
 
5.4 Récepteur 
Le récepteur est constitué d’un assemblage de 6 bobines de cuivre installées sur une structure 
de bois. Cette structure est attachée par des cordes rigides qui se rejoignent toutes au centre du 
support central. Ce joint au centre du support central est rigide en translation, mais très 
flexible en rotation, ce qui permet d’atteindre des fréquences naturelles d’environ 0,3 Hz pour 
le récepteur en rotation. Cette fréquence naturelle est principalement influencée par la rigidité 
du joint central et par l’inertie du récepteur. De plus, lorsque le centre du récepteur n’est pas 
parfaitement centré sur le joint central, un effet de pendule vient influencer les résultats. 
 
Dans la présente section, un modèle 2D du joint central est d’abord présenté. Une étude de 
l’influence des différents paramètres de ce joint est par la suite effectuée de manière 
expérimentale et comparée à ce modèle simplifié. Par après, un modèle par éléments finis est 
développé pour le joint central et le récepteur, basé sur le modèle 2D précédent. Le modèle du 
récepteur est finalement simplifié et assemblé au modèle du support central pour faire l’étude 
de l’effet de pendule et du couplage entre les translations et les rotations, en se basant sur les 
essais de vibrations du chapitre 4. Le résultat est donc un modèle complet du récepteur et du 
support central qui est représentatif des résultats expérimentaux. 
 
5.4.1 Modèle simplifié du joint central 
Le joint central est situé au centre du support central. Pour bien visualiser ce joint, il est utile 
de couper le support central à un angle de 45⁰ tel qu’illustré à la Figure 73. Les cordes du 
récepteur passent par ce joint puis ressortent. Ces cordes sont de marque de commerce 
Dyneema et d’un diamètre nominal de 3,2 mm (1/8 po). Elles sont constituées de fibres de 
polyéthylène de module élevé (HMPE) et sont donc très rigides. Une bille en céramique est 




ajoutée au centre du joint pour comprimer les cordes lorsque les deux moitiés du support 
central sont assemblées et ainsi éviter tout glissement. Des vis d’ajustement se trouvent sur la 
structure du récepteur et permettent d’ajuster la longueur des cordes au besoin pour mettre le 
récepteur au niveau. 
 
 
Figure 73 – Joint central et passage des cordes 
Pour bien comprendre le fonctionnement du joint central, celui-ci peut-être représenté en deux 
dimensions d’une manière simplifiée (Figure 74). Puisque le diamètre et le rayon de courbure 
des cordes ne sont pas nuls, celles-ci ne passent pas exactement par le centre. De ce fait, le 
centre de rotation des cordes se situe au niveau des quatre points illustrés. 
 
 
Figure 74 – Représentation 2D du joint (à gauche) – Modèle 2D équivalent (à droite) 
Le principal effet qui contribue à la rigidité du joint central est la tension dans les cordes. Le 
modèle simplifié de la Figure 75 permet de mieux comprendre cet effet, en grossissant le joint 
central équivalent (un carré) et en représentant le récepteur par un cercle. Lorsque le récepteur 





















central. De ce fait, tous les vecteurs de tension dans les cordes (T) passent par un même point 
ce qui ne crée aucun moment de force (M). En pivotant le récepteur d’un angle exagéré de 90⁰, 
ces vecteurs de tension ne passent plus par le centre du joint central, ce qui crée un moment de 
force qui veut ramener le récepteur à sa position d’équilibre. 
 
 
Figure 75 – Modèle 2D du joint central et du récepteur – Tension dans les cordes 
Un deuxième phénomène qui peut contribuer à la rigidité du joint central est l’étirement des 
cordes, tel que présenté à la Figure 76. Puisque le centre de rotation des cordes ne coïncide pas 
avec le centre du récepteur, le rayon de l’arc de cercle décrit par ces cordes est plus faible que 
le rayon du récepteur. De ce fait, une rotation du récepteur entraîne un étirement des cordes, ce 
qui augmente la tension dans celles-ci. Ce phénomène semble avoir peu d’impact sur les 
résultats pour les angles de rotation du récepteur qui dépassent rarement 5⁰. En effet, un 
modèle négligeant cet effet a été développé et est représentatif des résultats expérimentaux, tel 
que présenté plus loin. 
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5.4.2 Influence des paramètres du joint 
Afin de vérifier si le modèle simplifié du joint central est adéquat, une caractérisation 
expérimentale est nécessaire. Le montage utilisé pour effectuer cette caractérisation est 
présenté à la Figure 77. Des masses de 10 kg ont été fixées sur une barre métallique et la 
distance entre ces masses a été ajustée à 0,835 m afin d’obtenir la même inertie que pour le 
récepteur (3,49 kg·m2). Cette inertie a été évaluée en modélisant la géométrie du récepteur 
avec un logiciel de conception assistée par ordinateur (CAO) puis en attribuant à chaque 
composant la même masse que celle mesurée expérimentalement. La barre soutenant les 
masses a été suspendue à l’aide des mêmes cordes que celles utilisées pour le récepteur. Un 
bloc de bois a été utilisé pour représenter des joints de différentes dimensions (Figure 78). 
 
 
Figure 77 – Montage d'essais – Influence des paramètres du joint 
 
Figure 78 – Bloc de bois représentant le joint central 
La fréquence naturelle a été calculée à partir de la période d’oscillation mesurée au 
chronomètre. Chaque valeur est obtenue à partir de la moyenne de trois mesures. Les essais 
ont été effectués pour des amplitudes de rotation de 5⁰, 10⁰ et 15⁰ mesurées à l’aide d’une 















La largeur du joint (a) utilisée dans les calculs est légèrement plus grande que la largeur du 
contact entre la corde et le bloc de bois (b) en raison du diamètre de la corde (Figure 79). Cette 
largeur est calculée de la manière suivante : 
 
                                                                                                                                       (5.17) 
 
Figure 79 – Calcul de la largeur du joint (a) 
 
Le modèle théorique utilisé comme base de comparaison est une projection du montage 
d’essai dans le plan horizontal (Figure 80). Pour aider à la visualisation, la barre supportant les 
masses est remplacée par un cadre de la même inertie, car la barre est cachée par la corde dans 
le montage d’essai. Lorsque le cadre est pivoté d’un angle θ, les cordes ne sont plus alignées 
avec le centre du cadre. Les vecteurs de tension dans la corde sont donc décalés d’une distance 
a·sinβ qui peut être approximée par aβ pour de petits angles. Ce décalage crée un moment de 
force M = Taβ qui veut ramener le cadre à sa position d’équilibre. La rigidité du système peut 
ainsi être calculée (équation 5.18). 
 
 
Figure 80 – Contribution de la tension dans la corde à la rigidité 
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Si les cordes étaient réellement horizontales, un étirement se produirait lors d’une rotation β, 
ce qui augmenterait la valeur de la tension T dans la corde et rigidifierait le système d’après 
l’équation 5.18. Or, les cordes du montage ne sont pas horizontales et une rotation β est alors 
associée à un léger déplacement de la barre vers le haut. Ce déplacement influence très peu la 
géométrie du système. De ce fait, la tension dans les cordes (Tv) est constante selon l’angle β 
et est calculée à l’aide du DCL de la Figure 81. Cette valeur peut ensuite être projetée dans le 
plan horizontal (T). 
 
Figure 81 – Projection de la tension dans les cordes sur le plan horizontal 
 
Puisque la tension demeure constante en fonction de l’angle  , la fréquence propre du système 
peut être obtenue en combinant l’équation 5.18 à l’équation 5.7 : 
 






                                                         
 
La Figure 82 présente l’évolution de la fréquence naturelle en fonction de la dimension du 
joint (a) pour différentes amplitudes de rotation. Les résultats expérimentaux sont comparés à 
l’équation 5.20 (modèle). 
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L’analyse de cette courbe montre que la fréquence propre et donc la rigidité augmente lorsque 
la dimension du joint augmente, ce qui est en accord avec le modèle. Par contre, les 
fréquences expérimentales sont beaucoup plus élevées que les fréquences théoriques et 
diminuent avec une augmentation d’amplitude. L’hypothèse la plus vraisemblable pour 
expliquer ce phénomène est l’influence du rayon de courbure de la corde. Ce rayon de 
courbure augmente la largeur effective du joint, ce qui rigidifie le système. Cette hypothèse 
explique aussi pourquoi la fréquence propre diminue avec l’amplitude. Pour de faibles angles 
de rotation, ce rayon de courbure est grand, ce qui résulte en des fréquences propres élevées. 
Pour de grands angles de rotation, un écrasement de la corde se produit, ce qui diminue le 
rayon de courbure et diminue les fréquences propres à une valeur qui se rapproche du modèle 
théorique pour lequel le rayon de courbure est nul. Pour valider cette hypothèse, le même test 
a été effectué avec une seule « fibre » de la corde, tel qu’illustré à la Figure 83. Le rayon de 
courbure de cette fibre est négligeable. 
 
 
Figure 83 – Montage d’essais avec une seule fibre 
Les résultats du test pour une fibre sont présentés à la Figure 84. L’amplitude n’a plus 
d’influence sur les résultats et ceux-ci correspondent au modèle théorique. Ce test vient donc 
supporter l’hypothèse de l’influence du rayon de courbure sur la rigidité du joint. 
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Supposons maintenant que les cordes du modèle de cadre (Figure 80) sont bel et bien 
horizontales et qu’un étirement de celles-ci est possible. L’augmentation de tension (  ) dans 
les cordes causée par l’étirement peut alors être calculée à l’aide de la Figure 85 qui représente 
la corde de gauche du modèle connectée à la moitié du joint central. 
 
 
Figure 85 – Mouvement vers le haut de la barre 
 
La caractérisation du module de Young des cordes est présentée plus loin à la Figure 112. En 
utilisant un module de 35 GPa, un angle β de 5 degrés et un joint de 10 mm, l’augmentation de 
tension causée par l’étirement est la suivante : 
 
         
 




     
 
               
          
       
 
L’étirement pour β = 5⁰ représente donc environ 5% de la tension initiale dans la corde, ce qui 
peut être négligé sans trop affecter la précision du modèle. Selon la formule 5.18, la rigidité à 
cet angle β sera alors 5% plus élevée qu’à un angle β nul. Or, la diminution de rigidité causée 
par l’écrasement des cordes (rayon de courbure) est beaucoup plus importante. L’influence de 
l’étirement des cordes est donc négligeable par rapport aux autres paramètres à considérer. 
Cette conclusion est aussi valide pour le récepteur qui possède des caractéristiques similaires 
au montage simplifié de la Figure 77. 
  
Pour résumer, la rigidité du joint central est influencée par la dimension de celui-ci, par la 
tension dans les cordes, par l’amplitude de la rotation et par le type de corde utilisée en raison 
du rayon de courbure. Afin de bien modéliser le joint central, la dimension de celui-ci devrait 
donc être ajustée pour prendre en compte le rayon de courbure des cordes, tel qu’illustré à la 
Figure 86. En ce qui concerne l’amplitude des rotations, celle-ci dépasse rarement 5⁰ en 
conditions d’utilisation. Le modèle devrait donc être valide après avoir été calibré pour cet 
angle de rotation. 
   
   
       






             
         
  
         
  
   
     
  
 
     








Figure 86 – Influence du rayon de courbure des cordes 
 
5.4.3 Modèle par éléments finis et caractérisation du joint 
À la section 5.4.2, un modèle analytique a été développé pour le joint central. L’hypothèse à 
vérifier est qu’un joint spécifique utilisant un certain type de corde pourrait être caractérisé 
entièrement par sa dimension équivalente (a) et par la tension dans les cordes (T). Afin de 
déterminer la valeur de a qui correspond aux résultats expérimentaux, la valeur de T doit donc 
être connue. Pour ce faire, les cordes supérieures du récepteur ont été enlevées afin de 
s’assurer que la tension dans les cordes inférieures dépendait seulement de la masse du 
récepteur. Le montage d’essai correspondant est présenté à la Figure 87. Pour une rotation en 
lacet, une fréquence de 0,190 Hz a été obtenue à partir de la moyenne de cinq mesures de la 
période au chronomètre. 
 
 
Figure 87 – Montage d’essai – Caractérisation du joint 
a 




Un modèle par éléments finis a par la suite été créé. Afin d’évaluer l’inertie du récepteur avec 
précision, la géométrie détaillée de celui-ci a été modélisée dans un logiciel de CAO puis 
importée dans ANSYS. Les bobines et la structure de bois ont été modélisées en des corps 
distincts et leur masse volumique a été ajustée pour correspondre aux masses mesurées 
expérimentalement. Ce modèle par éléments finis est présenté à la Figure 88. Le joint central a 
été modélisé comme un cube (Figure 89). Afin d’obtenir une fréquence naturelle de 0,190 Hz 
selon l’axe vertical, la dimension des côtés du cube (a) a été ajustée à 0,825 pouce. Le résultat 
de la simulation est présenté à la Figure 90. 
 
 
Figure 88 – Modèle par éléments finis du récepteur – Géométrie détaillée 
 






Figure 90 – Mode de rotation selon l’axe vertical 
Les dimensions du joint ont été ajustées pour correspondre à un cas expérimental spécifique, 
mais pour que le modèle soit valide, il faut pouvoir prédire la fréquence naturelle résultant par 
exemple d’un changement de masse ou d’inertie du récepteur. Pour voir l’impact d’un ajout de 
masse sans ajout d’inertie, une masse a été suspendue en plein centre du récepteur (Figure 91). 
Cet ajout de masse augmente la tension dans les cordes du récepteur, ce qui augmente la 




Figure 91 – Masse suspendue au centre de rotation 
 
 




Les résultats expérimentaux sont comparés aux résultats simulés à la Figure 92 et confirment 
que la fréquence naturelle augmente avec un ajout de masse sans augmentation d’inertie. Le 
modèle est représentatif des résultats expérimentaux, bien qu’une certaine différence existe 
pour une masse ajoutée de 20 kg et plus. Ceci pourrait être causé par le rayon de courbure des 
cordes qui diminuerait à partir d’une certaine masse. Le modèle reste néanmoins assez précis 
pour les besoins du projet de recherche. 
 
 
Figure 92 – Ajout de masse sans augmentation d’inertie 
 
Le même type d’expérience a été répété en ajoutant une masse de 20 kg de plus en plus loin du 
centre de rotation du récepteur (Figure 93). 
 
  



















Un concept nécessaire à l’analyse des résultats de ce test est celui du rayon équivalent (Req). Si 
on remplaçait le récepteur par une masse ponctuelle, il faudrait que cette masse se trouve au 
rayon équivalent pour obtenir la même inertie que le récepteur, soit 3,49 kg·m2.  
 
Tel que présenté à la Figure 94, un ajout de masse au rayon équivalent n’a aucun effet sur la 
fréquence. En effet, un ajout de masse à cet endroit augmente de manière égale l’inertie et la 
masse du système. Puisque la masse est directement reliée à la tension dans les cordes et donc 
à la rigidité, l’inertie (I) et la rigidité (K) sont augmentées dans une même proportion. La 
fréquence naturelle est alors inchangée. 
 
Un ajout de masse plus près du centre de rotation que le rayon équivalent augmente la 
fréquence naturelle par rapport au cas sans masse ajoutée, tandis qu’un ajout de masse plus 
loin que ce rayon diminue la fréquence naturelle. La fréquence naturelle est donc liée à la 
géométrie du récepteur et non à la masse de celui-ci. Pour un même joint central et une 
même masse, un récepteur de grandes dimensions aura une fréquence naturelle plus 
basse qu’un récepteur de petites dimensions. 
 
 
Figure 94 – Ajout de 20 kg à différentes distances (R) du centre de rotation 
 
Tel que présenté précédemment, augmenter la dimension du récepteur résulte en une 
diminution de la fréquence naturelle. Une autre manière de diminuer cette fréquence est de 
diminuer la dimension du joint. Pour ce faire, le support central d’un récepteur de plus petite 
dimension a été utilisé sur le récepteur de grandes dimensions. Le montage d’essais est 
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Figure 95 – Diminution de la dimension du joint  
 
Avec cette configuration, la fréquence naturelle a chuté à 0,115 Hz, ce qui correspond environ 
à une diminution de rigidité d’un facteur 3. La dimension du joint qui correspond à cette 
fréquence naturelle est de 7,7 mm. 
 
Pour résumer, un modèle par éléments finis a été développé en ajustant la dimension du joint 
(a) d’une manière expérimentale. Ce modèle a par la suite été représentatif de la réalité pour 
une grande variété de situations, ce qui confirme qu’il est possible caractériser le joint central 
par sa dimension équivalente (a) et par la tension dans les cordes (T). 
 
5.4.4 Modèle combiné du récepteur et du support central 
À la section précédente, le joint central a été caractérisé expérimentalement et un modèle par 
éléments finis a été développé pour le récepteur. Ce modèle peut désormais être assemblé au 
modèle du support central et comparé aux résultats des essais de vibrations du chapitre 4. La 
configuration sur laquelle ont été réalisés les essais de vibrations est présentée à la Figure 96. 
 
Le montage diffère des précédents, car les cordes supérieures du récepteur sont installées, ce 
qui ajoute une précontrainte au système. De plus, le modèle doit être représentatif de la réalité 
pour les trois axes de rotation et non seulement pour une rotation selon l’axe vertical. 
Finalement, le support central est installé sur des cordes élastiques, ce qui peut influencer 
légèrement les fréquences naturelles du récepteur. 
 
Le modèle par éléments finis du récepteur connecté au support central est présenté à la Figure 
97. La géométrie détaillée du récepteur a été remplacée par un cube de masse et d’inertie 
équivalente, connecté par les mêmes coins. Quatre masses ponctuelles de 0,3 kg ont été 
ajoutées à la base du récepteur pour représenter la masse de 1,2 kg du boîtier et de la plaque de 
bois servant normalement à supporter l’amplificateur. La précontrainte dans les cordes a été 
ajustée de manière itérative jusqu’à l’obtention d’un ratio de cinq entre la tension dans les 






Figure 96 – Géométrie du récepteur lors des essais de vibrations du chapitre 4 
 
Figure 97 – Modèle par éléments finis du récepteur connecté au support central 
 
Quatre trous coniques ont été effectués dans le support central, tout comme sur la vraie pièce. 
Néanmoins, le fond des trous a été rempli de matière afin de pouvoir y connecter les cordes du 
récepteur. La géométrie résultante est donc un cube de 21 mm de côté comme celui à la 












Figure 98 – Géométrie du joint central 
 
La tension dans les cordes a été ajustée artificiellement afin que le modèle par éléments finis 
ait une fréquence en lacet similaire aux résultats expérimentaux. Ceci est obtenu lorsque la 
tension dans les cordes supérieures est environ trois fois moindre que la tension dans les 
cordes inférieures. Cette valeur est un peu élevée par rapport aux observations expérimentales, 
mais demeure réaliste puisque la tension dans les cordes supérieures varie de fois en fois selon 
l’opérateur qui assemble le récepteur. 
 
Le Tableau 6 compare les fréquences naturelles simulées aux valeurs obtenues lors des essais 
de vibrations. Le modèle est considéré suffisamment représentatif de la réalité pour les besoins 
du projet. 
 







Roulis 0,30 0,286 - 4,7 % 
Tangage 0,29 0,269 - 7,2 % 
Lacet 0,24 0,243 + 1,3 % 
 
Les fréquences en tangage et en roulis sont plus élevées qu’en lacet. Ceci s’explique par l’effet 
de pendule, causé par le fait que le centre de masse du récepteur est situé plus bas que le joint 
central (Figure 99), en raison du boîtier de l’amplificateur et de la plaque de bois fixés à la 
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où Ko est la rigidité du joint et Io est l’inertie du récepteur par rapport à son centre de masse. 
La valeur de Ktot et Itot en fonction de la longueur x sont présentées à la Figure 100. Bien que 
l’inertie totale dépende de x2, sa valeur reste presque constante selon x car Io est très grand par 
rapport à mx2. La rigidité totale augmente donc plus rapidement que l’inertie totale, ce qui 
entraîne une augmentation de la fréquence naturelle avec x. 
 
 
Figure 100 – Rigidité totale et inertie totale selon la longueur x 
5.4.5 Analyse harmonique - Couplage translation-rotation 
Puisque le centre de masse du récepteur est situé plus bas que le joint central, une translation 
du support central entraîne une rotation du récepteur. Ce phénomène est similaire à celui d’un 
pendule dont la corde pivote si un déplacement latéral est imposé au sommet de la corde. Dans 
le cas du récepteur, le centre de masse peut aussi être décalé latéralement par rapport au joint 
central, ce qui entraîne un couplage entre la translation verticale du support central et la 
rotation en roulis et en tangage du récepteur. 
 
À cause du couplage translation-rotation, les mouvements en translation du support central 
entraînent des rotations du récepteur, ce qui génère du bruit électromagnétique. Il est donc 
important de caractériser les différents couplages puisque la performance de l’isolateur est 
grandement influencée par ceux-ci. 
 
Lors des essais de vibrations, des impacts avaient été appliqués directement sur le support 
central afin de générer une translation de celui-ci, puis la rotation du récepteur avait été 
mesurée. Les fonctions de transfert expérimentales permettent donc de caractériser le couplage 
entre les translations du support central et les rotations du récepteur. Afin de comparer le 
modèle à ces données expérimentales, il est donc utile d’évaluer les résultats sous forme de 
fonctions de transfert. 
 
Pour ce faire, une analyse harmonique utilisant le principe de superposition des modes a été 
réalisée. Cette analyse évalue la réponse du système à une force harmonique pour un grand 
nombre de fréquences, ce qui permet de tracer des fonctions de transfert. Une force a donc été 
appliquée sur un point situé directement au centre du support central. Pour mesurer la rotation 
du récepteur, un « remote point » a été ajouté sur le récepteur et la rotation de ce point a été 









































directement des rotations. Les résultats ont été exportés vers le logiciel Matlab afin de pouvoir 
tracer sur un même graphique la courbe théorique et expérimentale. 
 
À la Figure 97, quatre masses ponctuelles de 0,3 kg chacune avaient été ajoutées sur le 
récepteur. Ces masses ne créent cependant aucun couplage entre les translations verticales et 
les rotations. Pour ce faire, les masses m1 et m2 ont été ajustées à 0,344 kg et les masses m3 et 
m4 à 0,256 kg, ce qui ajoute plus de masse d’un côté que de l’autre. Ces valeurs permettent 
d’obtenir un couplage qui correspond de manière conservatrice à celui mesuré 
expérimentalement pour les trois axes de translation. 
 
Le couplage entre la translation longitudinale (UX) du support central et le tangage (RY) du 
récepteur est présenté à la Figure 101. La courbe simulée se rapproche des mesures 
expérimentales. La même observation peut être faite pour le couplage entre la translation UY 
et le roulis (RX) présenté à la Figure 102. 
 
En ce qui concerne le couplage entre la translation verticale (UZ) du support central et le 
roulis (RX) ou le tangage (RY) du récepteur, aucun couplage n’a été observé de manière 
expérimentale. En effet, le couplage présent semble plutôt provenir de translations en X et en 
Y causées par le fait que l’impact sur le support central n’était pas parfaitement vertical. Les 
courbes de rotation du récepteur ressemblent beaucoup aux courbes de translation en X et en 
Y, mais peu à la courbe en Z. Afin d’être conservateur, il a néanmoins été supposé que ce 
couplage venait de la translation en Z et les masses ponctuelles ont été ajustées aux valeurs 
présentées plus tôt, ce qui donne la courbe de la Figure 103. 
 
 















































Figure 102 – Roulis (RX) du récepteur causé par UY du support central 
 
Figure 103 – Roulis (RX) du récepteur causé par UZ du support central 
Pour conclure, un modèle par éléments finis a été développé pour le récepteur et correspond 
aux résultats expérimentaux. Un récepteur de plus grande dimension permet de diminuer la 
fréquence naturelle en rotation. Il en est de même pour l’utilisation de cordes de plus petit 
diamètre avec un faible rayon de courbure. Finalement, le positionnement du centre de masse 
du récepteur est important puisque celui-ci crée des couplages entre les translations du support 























































































La plateforme est un assemblage en contreplaqué connecté à l’anneau du transmetteur et à 
l’hélicoptère à l’aide de cordes de marque de commerce Dyneema composées de polyéthylène 
à haut module (HMPE). La présente section détaillera d’abord la caractérisation effectuée sur 
ces cordes. Par la suite, un modèle flexible de la plateforme est développé et remplacé plus 
loin par un modèle rigide. Ce modèle rigide permet d’obtenir des fréquences propres en 
rotation et en translation qui se rapprochent des mesures expérimentales. 
 
5.5.1 Caractérisation des cordes avec une masse suspendue 
Les cordes Dyneema sont constituées de fibres de polyéthylène à haut module (HMPE). Selon 
le fabricant, elles sont plus « fortes » qu’un câble en acier de même diamètre. Davies et al. 
(2011) donnent de l’information intéressante sur les propriétés mécaniques de ces cordes. Une 
grande quantité de filaments sont d’abord regroupés pour former des brins de petit diamètre. 
Ces brins sont par la suite tressés pour former une corde de plus grand diamètre. Certaines de 
ces cordes sont recouvertes d’un revêtement en polyester pour les protéger de l’usure. Les 
différentes cordes utilisées dans le projet de recherche sont détaillées au Tableau 7. 
 
Tableau 7 – Cordes utilisées pour le grand récepteur concentrique 
Type de Corde Couleur Localisation 
Dyneema 3/32" avec polyester Noire Gréement vertical 
Dyneema 1/8" Orange Récepteur 
Dyneema 1/8" avec polyester Verte Gréement horizontal 
Dyneema 1/4" Blanche Gréement vertical 
 
Les cordes ont d’abord été caractérisées de manière dynamique avec une technique qui se 
rapproche de leurs conditions d’utilisation. Le montage est présenté à la Figure 104 pour la 
corde Dyneema de 1/4". Une masse de 10 kg instrumentée à l’aide d’accéléromètres a été 
suspendue aux différentes cordes connectées à un point fort du plafond d’un hangar 7,3 mètres 
plus haut (Figure 105). 
 
 
Figure 104 – Caractérisation dynamique des cordes – Montage d’essais 





Figure 105 – Connexion des cordes à un point fort au plafond 
 
Un chargement a été appliqué à l’aide d’un marteau d’impact et la fréquence naturelle a été 
mesurée. Le module de Young des cordes a par la suite été déterminé à partir de la fréquence 
naturelle. La fonction de transfert mesurée pour la corde de 1/4" est présentée à la Figure 106 
et permet d’identifier une amplitude maximale pour une fréquence de 11,1 Hz. La phase 
























































Les résultats de la caractérisation dynamique des cordes sont présentés au Tableau 8. 
 
Tableau 8 – Module de Young dynamique des cordes 
Type de corde A (mm²) f (Hz) K (N/m) E (GPa) 
Dyneema 3/32" avec polyester 4,5 10,15 4,07e4 66,7 
Dyneema 1/8" 7,9 9,55 3,60e4 33,2 
Dyneema 1/8" avec polyester 7,9 11,10 4,86e4 44,8 
Dyneema 1/4" 31,7 11,10 4,86e4 11,2 
 
Un fait à noter dans cet essai est qu’il n’y a pas de relation évidente entre le diamètre et la 
rigidité des cordes, ce qui est contre-intuitif. Par exemple, il aurait été logique que la rigidité 
de la corde de 1/4" soit quatre fois plus grande que celle de la corde de 1/8" sans 
recouvrement, puisque son aire de section est quatre fois plus grande. Or, la rigidité de la 
corde de 1/4" n’est que 35% plus élevée. Ceci est causé en partie par le fait que la rigidité des 
cordes augmente avec la contrainte, tel qu’il a sera détaillé à la section 5.5.2. Le tressage des 
brins formant la corde pourrait aussi avoir une influence. 
 
5.5.2 Caractérisation des cordes avec une machine de traction 
Afin de comprendre plus en profondeur les propriétés des cordes, des essais détaillés à l’aide 
d’une machine de traction Instron ont été effectués. Ces essais sont fort différents d’un essai 
de résistance ultime puisque les chargements à l’étude ne représentent qu’un très faible 
pourcentage de la résistance ultime des cordes. Par exemple, la corde de 1/4" peut supporter 
une force de 38 000 N alors que le chargement à l’étude ne dépasse pas 1000 N, c’est-à-dire 
moins de 3% de la force limite. 
 
Le capteur de force de la machine de traction est conçu pour des forces beaucoup plus élevées 
que les valeurs à l’étude, mais après calibration, le niveau de bruit du capteur était assez faible 
pour obtenir des courbes adéquates. Des mors plats ont été utilisés lors des essais et des  
marques ont été effectuées sur les cordes au point de fixation afin de s’assurer qu’il n’y avait 
aucun glissement (Figure 107). Un glissement aurait été détecté lors des essais puisque 
l’allongement a atteint plusieurs millimètres. La déformation a été calculée à partir du 
déplacement mesuré par la machine et de la longueur initiale de la corde. La contrainte a été 
estimée en se basant sur le capteur de force de la machine de traction et sur la section 
nominale de chaque corde. 
 
 
Figure 107 – Essai de traction avec une machine Instron sur une corde Dyneema de 1/8" 




Un essai de relaxation a d’abord été effectué sur une corde de 1/4" qui avait été utilisée en vol. 
La longueur de l’échantillon était de 480 mm. La corde a d’abord été étirée à une vitesse de 
50 mm/min jusqu’à atteindre une force de 1200 N, ce qui a pris 4 secondes pour un 
déplacement de 3,3 mm. L’étirement a ensuite été gardé constant et la diminution de force 
avec le temps a été mesurée. Les résultats de ce test sont présentés à la Figure 108 et 
démontrent que les cordes Dyneema ont un comportement viscoélastique non négligeable 
puisque la tension diminue de 42% en 5 minutes. 
 
 
Figure 108 – Essai de relaxation – Corde Dyneema de 1/4" 
Par la suite, un nouvel essai a été réalisé sur un échantillon neuf de corde Dyneema de 1/4" 
(Figure 109). Cet échantillon de 480 mm a été étiré jusqu’à atteindre une force de 250 N, puis 
des oscillations de +/- 25 N ont été effectuées. L’échantillon a ensuite été étiré jusqu’à 
atteindre une force de 500 N et ainsi de suite. 
 
 






























Test #1: Nouvelle corde 
Test #2: Corde précyclée à 1000 N 





La première séquence d’oscillations est agrandie à la Figure 110. Il est constaté que la rigidité 
dynamique de la corde est beaucoup plus grande que la rigidité statique de celle-ci à l’état 
neuf. Du fluage est vraisemblablement observé lors des oscillations puisque l’allongement 
augmente avec le temps pour un niveau de force approximativement constant. Lorsque ce 
fluage se stabilise, la rigidité de la corde est environ la même que pour la première oscillation, 
lors du déchargement. 
 
 
Figure 110 – Agrandissement de l’essai dynamique 
Suite à cet essai, une méthode simplifiée inspirée de Davies et al. (2011) a été appliquée à une 
corde de 1/8" avec un recouvrement en polyester. La corde a d’abord été chargée jusqu’à 
100 N puis déchargée complètement et ce cycle a été répété en augmentant progressivement la 
force maximale. La vitesse d’essai était de 5 mm/min. En regardant la rigidité au début du 
déchargement pour chaque cycle, la rigidité dynamique a pu être évaluée en fonction de la 
tension dans la corde. Cette technique de caractérisation a par la suite été utilisée pour tous les 
types de cordes. Chaque cycle de la Figure 111 permet ainsi d’obtenir un point sur les courbes 
tracées avec un trait plein à la section 5.5.3.  
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5.5.3 Comparaison des deux techniques de caractérisation 
Les essais réalisés sur la machine de traction donnent une rigidité plus faible qu’avec la 
méthode de la masse suspendue dont les résultats sont présentés au Tableau 8. Cette différence 
pourrait s’expliquer par le fait que le module de Young d’un matériau viscoélastique dépend 
de la vitesse. À la suite de l’analyse des données, il a été constaté que le taux de déformation 
était environ 20 fois plus grand avec la technique de la masse suspendue qu’avec la machine 
de traction. Pour obtenir des courbes adéquates, des essais supplémentaires avec la technique 
de la masse suspendue auraient été nécessaires. Malheureusement, les cordes n’étaient plus 
disponibles pour réaliser ces essais. Un facteur de correction a donc été ajouté aux courbes 
obtenues avec la machine de traction afin que ces courbes croisent le point obtenu avec la 
technique de la masse suspendue (Figure 112). 
 
 
Figure 112 – Module de Young (E) des cordes pour les deux techniques de caractérisation 
Le facteur de correction de la corde de 1/4" a été obtenu à partir de la moyenne des facteurs 
des trois autres cordes, car il n’y avait pas de point commun entre les mesures effectuées à 
l’aide de la machine de traction et celles effectuées avec la masse suspendue. À priori, la 
courbe corrigée ne semble pas croiser la valeur obtenue avec la masse suspendue,  mais les 
différentes courbes ont tendance à courber vers le bas pour de faibles valeurs de tension. La 



















Corde 3/32" avec polyester 






































Corde 1/8" avec polyester 





















5.5.4 Modèle flexible de la plateforme 
Un modèle par éléments finis utilisant une géométrie détaillée et des éléments solides a 
d’abord été développé pour la plateforme (Figure 113). Cette géométrie est la même que pour 
les essais de vibrations présentés au chapitre 4, avec des gréements de dimensions réduites. Un 
module de Young dynamique a été utilisé pour les différentes cordes, basé sur la méthode 
décrite à la section 5.5.2. La plateforme est composée d’une base en contreplaqué à laquelle 
est connecté un anneau en contreplaqué à l’aide de boulons et d’espaceurs en plastique. Ces 




Figure 113 – Modèle par éléments finis de la plateforme 
Afin de modéliser la connexion entre la base et l’anneau, seuls les espaceurs tubulaires ont été 
modélisés à l’aide d’éléments de poutre. Ces espaceurs sont plus rigides que les boulons à 
cause de leur longueur plus courte et de leur section plus large. Puisque ces espaceurs sont 
comprimés entre l’anneau et la base par les boulons, il ne devrait pas y avoir de glissement aux 
interfaces et il a donc été supposé que ces espaceurs étaient collés. 
 
Pour ce qui est du plastique, il a été supposé qu’il s’agissait de nylon 66 avec un module de 
Young d’environ 1,5 GPa selon le logiciel CES EduPack 2012. En ce qui concerne le 
contreplaqué, il a été supposé qu’il s’agissait du type le plus standard, soit du contreplaqué de 
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pour un contreplaqué de 7 couches et d’une épaisseur nominale de 18,5 mm sont les 
suivantes : 
 
 Module de Young parallèle aux grains de la couche visible : 6,74 GPa; 
 Module de Young perpendiculaire aux grains de la couche visible : 2,67 GPa. 
 
Puisque les modes de la plateforme sollicitent à la fois le contreplaqué de manière parallèle et 
perpendiculaire aux grains, celui-ci a été considéré comme étant isotrope et un module de 
Young moyen de 4,7 GPa a été utilisé. Cette valeur moyenne a été sélectionnée au lieu d’une 
valeur conservatrice puisque le but est de confirmer les observations expérimentales. Avec 
cette approximation, la fréquence naturelle du premier mode flexible a été simulée à 23,6 Hz 
(Figure 114), ce qui se rapproche de la valeur de 22,1 Hz mesurée lors des essais de vibrations. 
 
 
Figure 114 – Mode flexible de la plateforme 
Cette simulation confirme les observations expérimentales qui indiquent que les modes 
flexibles de la plateforme sont aux hautes fréquences et ne devraient pas nuire aux 
performances de l’isolateur. De plus, une coquille en fibre de verre est normalement fixée à 
cette plateforme pour protéger le récepteur du vent, ce qui contribue à rigidifier davantage la 
plateforme. 
 
5.5.5 Modèle rigide de la plateforme 
Puisque les modes flexibles de la plateforme sont à trop hautes fréquences pour influencer la 
performance de l’isolateur, celle-ci a été modélisée comme étant rigide en utilisant un module 
de Young élevé (100 GPa). La géométrie de la plateforme a été simplifiée et modélisée à 
l’aide d’éléments de surface, tout en conservant une masse et une inertie équivalentes à la 
géométrie détaillée (Figure 115).  
 
Pour les modes en rotation, une poutre rigide de masse négligeable a été modélisée au centre 
de la plateforme et une masse ponctuelle a été ajoutée au centre de cette poutre pour 
considérer la masse du récepteur et du support central. Ainsi, cette masse augmente la tension 
dans les cordes du gréement vertical sans toutefois ajouter d’inertie à la plateforme. La tension 
dans les cordes de ce gréement doit être représentative de la réalité, car les modes en roulis et 





Figure 115 – Modèle simplifié de la plateforme 
Pour ce qui est du mode en lacet, celui-ci est principalement influencé par la tension dans les 
cordes du gréement horizontal qui ne dépend pas de la masse, mais plutôt de la manière dont 
ces cordes avaient été serrées lors des essais de vibrations. La valeur de la tension lors des 
essais avait été approximée en accrochant une masse aux cordes du gréement horizontal et en 
mesurant la déflexion verticale de la corde (Figure 116). 
 
 
Figure 116 – Mesure de la tension dans les cordes 
Connaissant le poids (W) et l’angle (θ) entre la corde et le plan horizontal, la tension (T) dans 
la corde peut être évaluée (Figure 117). Cette méthode est approximative puisque 
l’augmentation de la tension dans la corde causée par l’étirement de celle-ci est négligée. La 
valeur de tension ainsi mesurée était de 165 N. Pour obtenir la bonne valeur de fréquence 
naturelle en lacet à l’aide du modèle par éléments finis, la tension a dû être ajustée à une 










Figure 117 – Calcul de la tension dans les cordes 
Les fréquences naturelles de la plateforme en rotation sont présentées au Tableau 9. Tel que 
décrit précédemment, la tension dans les cordes du gréement horizontal a été ajustée pour 
obtenir une fréquence naturelle qui correspondait à la réalité. Néanmoins, la fréquence en 
roulis et en tangage n’a pas été ajustée. 
 







Roulis 2,25 2,46 + 9,3 % 
Tangage 2,33 2,51 + 7,7 % 
Lacet 0,84 0,86 + 2,4 % 
 
À titre d’exemple, le mode en lacet est illustré à la Figure 118. 
 
 
Figure 118 – Mode en lacet de la plateforme 
Pour les modes en translation, la poutre rigide et la masse ponctuelle ont été enlevées du 
modèle. En effet, les modes en translation sont influencés par la masse de la plateforme et par 
la rigidité des cordes, mais ne sont pas influencés par la tension dans les cordes. Les résultats 
de l’analyse modale sont présentés au Tableau 10. Les modes de translation horizontaux n’ont 
pas pu être caractérisés expérimentalement, car le mouvement de la plateforme était causé par 




   
 
     













Translation X - 16,80 - 
Translation Y - 16,80 - 
Translation Z 9,06 8,54 - 5,7 % 
 
Puisque les résultats de l’analyse modale correspondent aux résultats expérimentaux en 
rotation et en translation, le modèle de la plateforme est complété. 
 
5.6 Système en entier 
Des modèles pour chaque sous-système ont été développés et comparés à des résultats 
expérimentaux dans les sections précédentes. En assemblant ces modèles entre eux, la 
géométrie obtenue est la même que celle caractérisée lors des essais de vibrations présentés au 
chapitre 4. Une analyse des modes du système sera d’abord présentée, suivie d’une analyse 
plus détaillée des fonctions de transfert. 
 
5.6.1 Analyse modale 
Le modèle par éléments finis du système en entier est présenté à la Figure 119. Une légère 
asymétrie a été ajoutée au gréement vertical en déplaçant certains points de 25 mm en X et 
en Y. Ceci a été effectué puisqu’un couplage entre les rotations (roulis et tangage) et la 
translation verticale de la plateforme avait été observé lors des essais de vibrations, mais était 
absent sur le modèle parfaitement symétrique. Un décentrage plus important que 25 mm aurait 
vraisemblablement été remarqué lors des essais. Cette valeur a donc été jugée adéquate. 
 
 
Figure 119 – Modèle par éléments finis du système en entier 
Une analyse modale précontrainte a d’abord été effectuée sur ce modèle. Les résultats sont 
présentés au Tableau 11. La plus grande erreur relative du modèle est de 8,0 %, ce qui est 
suffisant pour les besoins de l’analyse comparative qui sera effectuée sur les nouveaux 
concepts d’isolateurs présentés au chapitre 6. La nature des différents modes simulés est aussi 
très similaire à celle obtenue expérimentalement. 
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1 Lacet récepteur 0,24 0,241 + 0,4 % 
2 Tangage récepteur 0,29 0,269 - 7,2 % 
3 Roulis récepteur 0,30 0,286 - 4,7 % 
4 Lacet plateforme 0,84 0,865 + 3,0 % 
5 Roulis plateforme 2,25           2,43 + 8,0 % 
6 Tangage plateforme 2,33           2,47 + 6,0 % 
7 UX support 2,60           2,63 + 1,2 % 
8 UZ support 2,80           2,84 + 1,4 % 
9 UY support 3,15           2,91 - 7,6 % 
10 UZ plateforme 9,06           8,91 - 1,7 % 
11 Tangage support                  10,78         10,73 - 0,5 % 
12 Lacet support                  14,82         14,15 - 4,5 % 
13 Roulis support                  15,48         14,99 - 3,2 % 
14 UX plateforme -         16,93 - 
15 UY plateforme -         16,98 - 
 
5.6.2 Analyse harmonique 
L’analyse modale précédente indique que les fréquences propres du modèle sont 
représentatives de la réalité. Néanmoins, c’est la performance du système dans une plage de 
fréquences qui est d’intérêt et non seulement ses fréquences propres. Les fonctions de transfert 
du système ont donc été simulées à l’aide de trois analyses harmoniques distinctes, utilisant le 
principe de superposition des modes et un taux d’amortissement structural constant. Le 
positionnement de la force pour chaque analyse est illustré à la Figure 120. Chaque analyse 
n’utilise qu’une seule force. La variable d’intérêt est la vitesse et non le déplacement ou 
l’accélération. En effet, le bruit électromagnétique du récepteur est principalement relié à la 
vitesse angulaire de celui-ci. 
 
 










À titre d’exemple, la force #1 excite la plateforme principalement en tangage et en translation 
verticale. Pour cette excitation, la plus grande réponse du récepteur en rotation sera en 
tangage. La fonction de transfert présentée à la Figure 121 est donc le rapport entre la vitesse 
angulaire du récepteur en tangage (rad/s) et la force appliquée sur la plateforme (N), ce qui 
donne des (rad/s)/N. Pour ce chargement, le modèle est représentatif des résultats 
expérimentaux. 
 
Figure 121 – Fonction de transfert – Tangage du récepteur – Force #1 en tangage 
Le cas de chargement #2 excite la plateforme en lacet, ce qui engendre principalement une 
rotation du récepteur en lacet. La fonction de transfert entre la rotation en lacet du récepteur et 
la force appliquée est présentée à la Figure 122. Pour ce cas de chargement, la fonction de 
transfert se superpose à la fonction de transfert obtenue lors des essais de vibrations, tout 
comme pour le chargement précédent. 
 

























































































Le cas de chargement #3 est appliqué en roulis et la rotation en roulis du récepteur est mesurée 
(Figure 123). Pour cette analyse, la courbe simulée s’éloigne de la courbe expérimentale. Il y a 
trois modes propres visibles sur la courbe expérimentale. Le premier (mode 3 du Tableau 11) 
est causé par le mouvement en roulis du récepteur, la deuxième (mode 5) par le mouvement en 
roulis de la plateforme et la troisième (mode 9) par le mouvement en translation latérale (UY) 
du support central. Cette dernière translation est couplée à la rotation en roulis du récepteur 
par un couplage translation-rotation (effet de pendule). 
 
Sur les données expérimentales, le mode 5 est d’une grande amplitude alors qu’il est à peine 
visible sur la simulation. Pour le mode 9, c’est le phénomène inverse. Bien que la différence 
entre les deux courbes semble grande, il n’y a en fait qu’une légère différence entre celles-ci. 
En effet, le mode 5 et le mode 9 sont des modes couplés qui sont rapprochés en fréquence et 
s’influencent l’un l’autre. Plus précisément, le mode 9 a tendance à annuler le mode 5. Une 
légère différence sur l’estimé de la fréquence de ces modes a une grande influence sur l’allure 
de la courbe. Expérimentalement, le mode 5 est à 2,25 Hz et le mode 9 est à 3,15 Hz. Ces 
modes sont donc espacés de 0,90 Hz. Avec la simulation, le mode 5 est à 2,43 Hz et le mode 9 
à 2,91 Hz, un espacement beaucoup plus faible de 0,48 Hz. 
 
 
Figure 123 – Fonction de Transfert – Roulis du récepteur – Force #3 en roulis 
 
En modifiant légèrement la géométrie du gréement vertical et en augmentant la rigidité des 
cordes élastiques du support central, il est possible faire correspondre les fréquences simulées 
aux fréquences expérimentales. Les modes sont alors plus distancés, ce qui empêche le mode 9 
d’annuler le mode 5. La courbe ainsi obtenue est présentée à la Figure 124 et correspond à la 























































Figure 124 – Fonction de transfert corrigée – Roulis du récepteur – Force #3 en roulis 
Puisque de faibles modifications aux paramètres du modèle sont suffisantes pour que la courbe 
simulée corresponde à la courbe expérimentale, le modèle avant correction est considéré 
comme adéquat. De plus, l’allure de la courbe aux fréquences propres est peu importante 
puisque c’est la pente de la courbe après ces fréquences qui définie la performance de 
l’isolateur. Or, cette pente est la même avant et après les corrections apportées au modèle. 
 
5.7 Conclusion 
Dans ce chapitre, une méthodologie de simulation par éléments finis a été développée. Cette 
méthodologie est prédictive puisqu’elle a été développée à partir d’une caractérisation 
d’éléments fondamentaux du système à l’étude tels que les cordes élastiques. Des systèmes de 
plus en plus complexes ont été simulés, jusqu’à obtenir une simulation représentative des 
résultats expérimentaux pour l’assemblage du récepteur concentrique caractérisé au chapitre 4 
à l’aide d’essais de vibrations. 
 
Le développement de cette méthodologie de simulation a demandé un investissement de temps 
important, mais il est désormais possible de l’appliquer à de nouvelles configurations, 
puisqu’il s’agit d’une méthode prédictive. De ce fait, plusieurs nouveaux concepts pourront 
être évalués rapidement, au lieu de devoir fabriquer et caractériser expérimentalement un 
prototype pour chaque nouvelle idée. Ceci devrait donc permettre d’améliorer 
considérablement les performances du concept actuel et ainsi d’isoler suffisamment le 

































































 DOCUMENT CONFIDENTIEL 103 
CHAPITRE 6 NOUVEAU CONCEPT D’ISOLATEUR 
 
Les essais de vibrations réalisés précédemment ont permis de caractériser le concept actuel du 
récepteur concentrique et d’en comprendre le fonctionnement. Par la suite, une méthodologie 
de simulation par éléments finis a été développée. Les connaissances acquises permettent de 
générer de nouveaux concepts et la méthodologie de simulation permet d’évaluer la 
performance de ceux-ci. Ce chapitre présentera tout d’abord les objectifs à atteindre, définis en 
termes de fonctions du produit, de critères d’ingénierie chiffrés et de notes à la conception. 
Ensuite, le cas de chargement utilisé pour comparer les différents concepts sera explicité. Par 
après, le concept de référence et de nouveaux concepts d’isolateurs seront comparés pour ce 
cas de chargement. Finalement, les effets d’une diminution de masse et de modifications 
apportées aux gréements de la plateforme seront évalués. 
 
6.1 Fonctions, critères et notes à la conception 
Puisque le concept actuel est capable de mesurer la réponse du sol à partir de 15 Hz, une 
nouvelle suspension qui subirait les mêmes niveaux vibratoires à 6 Hz que le concept actuel à 
15 Hz devrait permettre de mesurer la réponse du sol à partir de 6 Hz. Cet objectif est présenté 
sous forme de critère au Tableau 12. Puisque le bruit électromagnétique est proportionnel à la 
vitesse du récepteur, la fonction de transfert à utiliser pour la comparaison est la mobilité, qui 
relie la vitesse à la force. Plusieurs autres aspects ont été considérés sous forme de notes à la 
conception (Tableau 13). Les notes à la conception servent d’aide-mémoire et orientent les 
choix de concept, sans toutefois être aussi contraignant que des critères chiffrés. 
 
Tableau 12 – Critère de conception 
Fonction Critère Flexibilité Niveau 
Mesurer la réponse 
EM du sol à 6 Hz 
Mobilité du nouveau concept à 
6 Hz pour les 6 degrés de liberté 
Plus petite ou 
égale à… 
Mobilité du concept 
actuel à 15 Hz 
 
Tableau 13 – Notes à la conception 
Fonctions Notes à la conception 
Être léger. Minimiser la masse. 
Être peu coûteux à fabriquer. Utiliser des concepts simples. 
Être peu coûteux à opérer. Minimiser le nombre d’actions requises par l’opérateur 
lors de l’assemblage et de l’ajustement. 
Faciliter le transport. Minimiser les dimensions, sectionner certaines pièces. 
Être fiable. Favoriser une configuration très stable. 
Résister à l’atterrissage. Rigidifier la partie inférieure de la structure, absorber 
ou éviter les impacts (mousse, cordes de rétention). 
Éviter les chocs en opération. Laisser de l’espace entre les éléments mobiles. 
Rester au niveau pendant le vol. Favoriser une symétrie du système, prendre en compte 
le fluage, éviter une suspension trop flexible. 
 




Différents concepts d’isolateur seront présentés dans ce chapitre. Ces isolateurs ont un nombre 
varié d’étages d’isolation en rotation et en translation. Un étage d’isolation en rotation sera 
identifié par l’abréviation « 1R » et un étage en translation par « 1T ». Par exemple, un 
concept ayant deux étages d’isolation en rotation et un étage en translation sera identifié par 
l’acronyme « 2R1T ». 
 
6.2 Cas de chargement 
Afin de comparer tous les concepts sur une base égale, une plateforme plus grande que 
l’originale a été modélisée. Ceci laisse de l’espace pour certains concepts qui sont de plus 
grandes dimensions que les autres. Une coquille agrandie en fibre de verre a aussi été 
modélisée. La masse de ces deux composants est posée comme étant la même que pour la 
plateforme et la coquille actuelle grâce à une amélioration des techniques de fabrication. Afin 
de représenter le plus fidèlement possible les conditions frontières en vol, des gréements de 
longueurs réelles ont été modélisés (Figure 125) et encastrés aux extrémités. Le gréement 
vertical a été incliné comme pour le cas en vol (voir le schéma de la Figure 11, section 2.2.3). 
Les gréements ont été modélisés avec des éléments de corde. La tension dans les cordes du 
gréement horizontal est de 110 N tout comme pour le modèle des essais de vibrations au sol. 
La tension dans le gréement vertical est calculée automatiquement puisque ce gréement 
supporte la masse du récepteur concentrique. Un seul élément a été utilisé pour chaque corde, 
ce qui néglige les fréquences propres des cordes. Des connexions cinématiques MPC (« multi-
point constraint ») ont été utilisées pour relier les cordes à la plateforme. Les vibrations des 
points de fixation des cordes causées par les vibrations de l’hélicoptère et de l’anneau n’ont 
pas été considérées. Il en est de même pour la courbure des cordes sous l’effet du vent. Ceci ne 
devrait pas poser problème puisqu’il s’agit d’un modèle utilisé pour une analyse comparative. 
Il n’est donc pas nécessaire de reproduire avec une grande fidélité toutes les sources 
vibratoires en vol. 
 




Le cas de chargement consiste en des forces appliquées sur la plateforme de manière à exciter 
simultanément les 6 degrés de liberté de celle-ci. L’amplitude du chargement n’a pas 
d’importance puisque les analyses effectuées sont linéaires et visent à évaluer la performance 
relative des différents concepts. Pour les translations, une force de 1 N a été appliquée en X et 
en Y et quatre forces de 0,25 N ont été appliquées en Z (Figure 126). En rotation, des forces de 




Figure 126 – Cas de chargement – Translations 
 
Figure 127 – Cas de chargement – Rotations 




6.3 Concept de référence 
Le concept de référence sert de base de comparaison pour les nouveaux concepts. Il s’agit du 
récepteur concentrique sur lequel les essais de vibrations au sol ont été effectués. L’objectif est 
d’atteindre avec les nouveaux concepts les mêmes niveaux vibratoires à 6 Hz que pour le 
concept de référence à 15 Hz. 
 
6.3.1 Modèle 
Le modèle du concept de référence est présenté à la Figure 128. Ce concept est composé de 
deux suspensions en série avec les propriétés définies au Tableau 14, ce qui en fait un système 
à un étage d’isolation en translation et un étage en rotation. Pour tout le document, la 
numérotation des suspensions se fait de la plateforme vers le récepteur. 
 
Tableau 14 – Propriétés du concept de référence 
 Suspension #1 Suspension #2 
Translation Flexible Rigide 
Rotation Rigide Flexible 
 
Tel que détaillé au chapitre 5, le récepteur est modélisé par un cube formé d’éléments de 
poutre. Des masses ponctuelles sont présentes sur le récepteur pour changer la position du 
centre de masse et créer un couplage entre les translations et les rotations. Le maillage du 
support central a été amélioré en utilisant des éléments hexaédriques de plus grande qualité. 
















6.3.2 Résultats – Plateforme 
Les vibrations de la plateforme pour ce chargement de référence sont présentées à la Figure 
129 en translation et à la Figure 130 en rotation. Les translations selon l’axe Z sont beaucoup 
plus importantes que les translations selon l’axe X et Y. Ceci est causé par la plus grande 
flexibilité du gréement vertical, constitué d’une seule corde comparativement au gréement 
horizontal composé de 30 cordes. Puisque le gréement vertical est beaucoup plus long que lors 
des essais de vibrations où il était attaché au plafond, la fréquence propre du mode vertical de 
la plateforme est à 4,7 Hz au lieu de 9,0 Hz. 
 
Figure 129 – Translations de la plateforme 
 














































































Lacet Roulis et 
tangage 
La même échelle est utilisée 
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Figure 132 – Transmission des vibrations - Concept de référence 
Les résultats de simulation du récepteur en rotation sont présentés à la Figure 133. Tous les 
modes qui sont excités et couplés aux rotations du récepteur contribuent dans une certaine 
mesure aux vibrations de celui-ci à 6 Hz. Règle générale, un mode ayant une fréquence propre 
plus près de 6 Hz contribuera davantage aux vibrations à cette fréquence. C’est le cas du mode 
à 2,8 Hz pour lequel la transmission de vibrations suit trois chemins. Le premier est causé par 
la rotation de la plateforme entraînant une rotation du support central et finalement du 
récepteur. Le deuxième chemin est causé par une translation de la plateforme entraînant une 
translation du support central, puis une rotation du récepteur par effet de pendule 
(section 4.2.5). Finalement, le dernier chemin provient de l’inclinaison de la plateforme 
provoquant une translation du support central (section 4.2.4) puis une rotation du récepteur par 
effet de pendule. Ce chemin a une grande influence sur les vibrations en raison d’un couplage 
entre la fréquence propre de la plateforme en rotation et celle du support central en translation. 
Pour diminuer les vibrations problématiques à l’aide d’un isolateur et ainsi réduire les 
vibrations à 6 Hz, il faut bloquer tous les chemins de transmission pertinents. 
 
 


























































6.4 Concept 1R1T : Allongement des cordes élastiques 
Le premier concept visant à réduire les vibrations du récepteur est de diminuer la rigidité des 
cordes élastiques. Ceci permet de diminuer les fréquences propres du système et ainsi d’être 
plus performant pour isoler le récepteur aux hautes fréquences. 
 
6.4.1 Modèle 
Le nouveau concept présenté à la Figure 134 est composé de deux suspensions ayant des 
propriétés similaires au concept d’origine (Tableau 14). 
 
Tableau 15 – Propriétés du concept 1R1T – Allongement des cordes élastiques 
 Suspension #1 Suspension #2 
Translation Flexible Rigide 
Rotation Rigide Flexible 
 
La suspension #2 en rotation est inchangée, mais la suspension #1 en translation est beaucoup 
plus flexible que pour le concept de référence grâce à l’utilisation de cordes élastiques plus 
longues et à l’enlèvement des cordes élastiques inférieures. Les cordes élastiques devraient 
toujours être dans un état étiré en raison de l’importante déflexion statique du système. Afin 
d’assurer une plus grande stabilité au système, le support central est en forme de croix et est 
supporté en quatre endroits. Ce support a été allégé pour garder ses modes en rotation aux 
hautes fréquences malgré une plus grande flexibilité des cordes élastiques. L’utilisation de 
mousse recouverte de fibre de verre au lieu du Delrin présentement utilisé devrait permettre 
d’atteindre cet objectif de diminution de masse. 
 
 











Les vibrations du concept 1R1T sont comparées aux vibrations du concept de référence à la 
Figure 135. Un regard rapide porté sur les différents graphiques permet de constater que le 
nouveau concept améliore l’isolation aux hautes fréquences, mais pas d’une manière 























































































































































































D’une manière plus détaillée, les modes en translation de la suspension qui étaient à environ 
3 Hz pour le concept de référence sont maintenant à 1,2 Hz soit une réduction d’un facteur 2,5. 
Ceci permet de « bloquer » (diminuer considérablement) la transmission de type translation-
translation entre la plateforme et le support central. Les autres modes de transmission sont par 
contre très peu touchés par ce concept, tel que résumé à la Figure 136. 
 
Figure 136 – Transmission des vibrations – Concept 1R1T 
L’utilisation de cordes élastiques plus flexibles ne diminue pas le couplage rotation-
translation. La force transmise au support central et au récepteur ne passe pas par les cordes 
élastiques. Cette force est une force gravitationnelle appliquée directement sur le support 
central et le récepteur en raison de l’inclinaison de la plateforme (Figure 137). De ce fait, 
l’utilisation d’un isolateur très flexible ne fait qu’amplifier la déflexion statique du système 
pour un certain angle θ, sans diminuer la transmission des vibrations aux hautes fréquences. 
 
 
Figure 137 – Couplage rotation-translation (section 4.2.4) 
 
L’effet de pendule est un autre mode de transmission qui n’est pas bloqué efficacement par un 
isolateur flexible. Dans ce cas, une force inertielle agit directement sur le récepteur. Cette 
force n’est donc pas transmise par la suspension en rotation. Pour conclure, le concept d’un 
isolateur plus flexible à un étage d’isolation permet de bloquer la transmission directe en 


































6.5 Concept 2R1T : Cage d’inertie centrale 
Afin d’isoler plus efficacement le récepteur des vibrations de la plateforme, un deuxième étage 
d’isolation peut être ajouté. La transmissibilité vibratoire aux hautes fréquences d’un tel 
système varie selon      comparativement à      pour un système à un étage d’isolation. 
Par contre, ce second étage d’isolation ajoute aussi une fréquence propre supplémentaire 
pouvant être nuisible. 
 
6.5.1 Modèle 
Le concept à deux étages d’isolation présenté à la Figure 138 est constitué de deux 
suspensions ayant les propriétés définies au Tableau 16. Il s’agit donc d’un système à 
deux étages d’isolation en rotation, mais à un seul étage en translation. Le deuxième étage en 
rotation est obtenu en remplaçant le support central par une cage d’inertie attachée par le 
centre à l’aide de cordes élastiques. Ainsi, la fréquence propre de cette cage est aux basses 
fréquences. Afin de faciliter la visualisation, seule une partie des cordes élastiques a été 
illustrée et les cordes rigides du haut n’ont pas été représentées. 
 
Tableau 16 – Propriétés du concept 2R1T – Cage d’inertie centrale 
 Suspension #1 Suspension #2 
Translation Flexible Rigide 


















Les résultats de la simulation sont présentés à la Figure 139. Le nouveau concept à 
























































































































































































En translation, les fréquences propres du concept 2R1T sont plus basses que pour le 
concept 1R1T. En effet, les cordes élastiques sont plus longues et leur positionnement vertical 
permet d’atteindre le niveau de performance d’un pendule simple pour l’isolation horizontale. 
Cette flexibilité induit une meilleure isolation selon l’axe Z, mais l’isolation selon les axes 
X et Y demeure inchangée à 6 Hz car les vibrations à cette fréquence sont causées par un 
couplage rotation-translation (inclinaison de la plateforme). 
 
En rotation, la fréquence naturelle de la cage d’inertie est d’environ 0,6 Hz pour le concept 
2R1T au lieu d’environ 13 Hz pour le concept 1R1T. Cette grande flexibilité permet de 
« bloquer » la transmission de type rotation-rotation entre la plateforme et la cage d’inertie. 
Ceci entraîne une diminution significative des rotations du récepteur selon les trois axes.  
 
L’effet de pendule est le principal facteur limitant pour le concept 2R1T. Celui-ci pourrait 
être fortement diminué avec un positionnement précis du centre de masse. À la Figure 140, les 
résultats en roulis et en tangage du concept 2R1T sont comparés à une simulation où les 
masses ponctuelles qui déséquilibrent le récepteur ont été enlevées du modèle. L’amélioration 
de performance est drastique. Concrètement, le centre de masse du récepteur est présentement 
trop bas et devrait être remonté jusqu’au centre de la cage d’inertie. Néanmoins, un 
positionnement en haut de ce point rendrait le récepteur instable, ce qui augmente le risque de 
défaillance en vol. 
 
 
Figure 140 – Cage d’inertie centrale (2R1T) avant et après équilibrage 
Le principal chemin emprunté par les vibrations est donc celui indiqué par des flèches plus 
épaisses à la Figure 141. 
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Tableau 18 – Propriétés du concept 2R2T – Cage d’inertie externe 
 Suspension #1 Suspension #2 Suspension #3 
Translation Flexible Flexible Rigide 
Rotation Flexible Rigide Flexible 
 
Pour obtenir ces propriétés, une cage d’inertie en bois a été ajoutée au concept 1R1T. Une vue 
d’ensemble du concept 3 est présentée à la Figure 143 et les suspensions #2 et #3 sont 
détaillées à la Figure 144. Puisque le support central occupe le centre du récepteur, la cage 
d’inertie est soutenue par des cordes élastiques en sa périphérie. 
 
 
Figure 143 – Modèle du concept 2R2T – Cage d’inertie externe 
 
















À la Figure 145, les résultats de simulation du concept 2R2T sont comparés aux résultats du 





   















































































































































































































En translation, l’ajout d’un deuxième étage d’isolation ne diminue pas beaucoup les 
translations du récepteur à 6 Hz. En effet, le deuxième étage ajoute une seconde fréquence 
propre en translation qui empêche de bénéficier pleinement du second étage d’isolation à 
6 Hz. En rotation, puisque la cage d’inertie du concept 2R2T est soutenue par sa périphérie 
au lieu du centre comme pour le concept 2R1T, la deuxième fréquence propre est à beaucoup 
plus haute fréquence (1,39 Hz au lieu de 0,57 Hz) et le système est alors moins performant 
pour isoler des rotations pures. L’effet de pendule a peu d’impact sur le niveau global de 
vibrations puisque l’enlèvement de cet effet affecte peu les courbes du récepteur en roulis et 
en tangage (Figure 146). Le principal mode de transmission est donc par les rotations pures, 
tel qu’indiqué à la Figure 147. Lorsque l’effet de pendule est enlevé, le concept 2R2T est 
moins performant que le concept précédent (2R1T). 
 
 
Figure 146 – Cage d’inertie externe (2R2T) avant et après équilibrage 
 
Figure 147 – Transmission des vibrations – Concept 2R2T 
6.7 Concept 3R2T-1 : Anneau et cage d’inertie 
Afin d’obtenir un second étage d’isolation en translation tout en étant aussi performant que le 
concept 2R1T en rotation, un troisième étage en rotation peut être ajouté (Tableau 19). 
 
Tableau 19 – Propriétés du concept 3R2T-1 – Anneau et cage d’inertie 
 Suspension #1 Suspension #2 Suspension #3 
Translation Flexible Flexible Rigide 






















































































Le modèle du concept 3R2T-1 est présenté à la Figure 148. Les suspensions #2 et #3 sont 
présentées à la Figure 149. Le support central est en bois et est constitué d’une croix et d’un 
anneau. Cet anneau est plus compact qu’une cage et permet néanmoins d’augmenter 
suffisamment l’inertie du support central pour amener ses fréquences propres en rotation aux 
basses fréquences. La cage et l’anneau sont chacun supportés sur leur périphérie à l’aide d’une 
seule corde élastique installée en zigzag. Cet appui large assure une grande stabilité au 
système. 
 
Figure 148 – Modèle du concept 3R2T-1 – Anneau et cage d’inertie 
 















À la Figure 150, les résultats du concept 3R2T-1 sont comparés aux résultats du concept de 






















































































































































































En translation, l’effet du second étage d’isolation est bien visible et permet de diminuer les 
vibrations à 6 Hz. En rotation, bien qu’il y ait plusieurs fréquences propres aux hautes 
fréquences, le troisième étage d’isolation permet d’obtenir une meilleure isolation à 6 Hz que 
le concept 2R1T. Finalement, l’effet de pendule a peu d’impact sur les résultats (Figure 151). 




Figure 151 – Anneau et cage d’inertie externe (3R2T-1) avant et après équilibrage 
 
Figure 152 – Transmission des vibrations – Concept 3R2T-1 
 
6.8 Concept 3R2T-2 : Deux cages d’inertie 
Le précédent concept à trois étages en rotation (3R2T-1) avait des fréquences propres élevées 
en rotation. En combinant la cage d’inertie externe au concept de celle soutenue par le centre 
(2R1T), des fréquences très basses pourraient être obtenues en rotation. Les propriétés de ce 
concept sont présentées au Tableau 20. 
 
Tableau 20 – Propriétés du concept 3R2T-2 – Deux cages d’inertie 
 Suspension #1 Suspension #2 Suspension #3 
Translation Flexible Flexible Rigide 




















































































Le système est composé d’une cage d’inertie externe soutenue en périphérie et d’une autre 
plus petite soutenue par le centre (Figure 153). Une corde élastique en zigzag est utilisée pour 
la première suspension. La deuxième suspension est constituée de cordes élastiques verticales 
et horizontales (Figure 154). Le récepteur et la suspension #3 sont identiques aux concepts 
précédents et ne sont pas représentés pour faciliter la visualisation. 
 
 
Figure 153 – Modèle du concept 3R2T-2 – Deux cages d’inertie 
 















Les résultats du concept à deux cages d’inertie (3R2T-2) sont présentés ci-dessous. Tel que 























































































































































































Après équilibrage du récepteur et enlèvement de l’effet de pendule (Figure 156), le concept 
des deux cages d’inertie (3R2T-2) pourrait atteindre un niveau de performance 
significativement plus élevé que le concept d’anneau et de cage d’inertie externe (3R2T-1). 
Par contre, il s’agit d’un système plus complexe et moins stable puisque la petite cage d’inertie 
est tenue par le centre. 
 
  
Figure 156 – Deux cages d’inertie (3R2T-2) avant et après équilibrage 
En incluant l’effet de pendule, le principal chemin emprunté par les vibrations est illustré à la 
Figure 157. 
 
Figure 157 – Transmission des vibrations – Concept 3R2T-2 
 
6.9  Choix du concept d’isolateur 
Les différents concepts sont comparés entre eux pour le roulis du récepteur avant l’équilibrage 
du récepteur (Figure 158) et après l’équilibrage (Figure 159). Tous les concepts sauf le 
concept 1R1T respectent le critère de performance à 6 Hz. Le niveau vibratoire du concept de 
référence à 15 Hz est identifié par un losange sur les figures précédentes. En partant de ce 
point et en suivant la flèche vers la gauche, on obtient le niveau de référence à 6 Hz. Lorsque 
















































































Effet de pendule 





Figure 158 – Comparaison des concepts – Avant l’équilibrage 
 
Figure 159 – Comparaison des concepts – Après l’équilibrage 
 
Sans équilibrer le récepteur, le concept 3R2T-1 est considéré comme étant le meilleur. Ce 
concept offre la meilleure isolation vibratoire à 6 Hz, à égalité avec le concept 3R2T-2. Par 
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lieu du centre, ce qui évite les défaillances en vol et facilite le maintien du récepteur au niveau. 
Le concept 3R2T-1 est néanmoins de plus grandes dimensions que les autres, ce qui le rend 
plus difficile à transporter, plus lourd et plus dispendieux. La performance accrue est jugée 
suffisante pour compenser ces inconvénients. 
 
En équilibrant le récepteur, le concept 2R1T devient alors intéressant. La performance de ce 
concept est équivalente au concept précédent (3R2T-1) à 6 Hz, mais il est plus simple, plus 
léger, plus petit et donc moins couteux. De plus, les amplitudes vibratoires aux basses 
fréquences sont plus faibles que pour le concept 3R2T-1. Néanmoins, il est moins stable et 
plus difficile à mettre au niveau, car la cage d’inertie est soutenue par le centre. De plus, un 
mauvais équilibrage du récepteur causé par une erreur de manipulation pourrait affecter 
grandement la performance du concept. 
 
Pour conclure, le premier choix est le concept 3R2T-1 en raison de sa fiabilité. Néanmoins, il 
serait intéressant de fabriquer un prototype du concept 2R1T afin de vérifier s’il s’agit d’un 
concept fiable puisqu’il possède de nombreux avantages. 
 
6.10 Modification des gréements 
Les précédents concepts servent à isoler le récepteur des vibrations de la plateforme. Une autre 
solution est d’agir à la source et de diminuer directement les vibrations de la plateforme. Pour 
ce faire, il est possible de modifier la géométrie des gréements. 
 
6.10.1 Modèle 
Les différents isolateurs présentés sont très flexibles afin d’être efficaces pour isoler des 
hautes fréquences. Cela signifie également qu’ils induisent des vibrations importantes aux 
basses fréquences. Une manière de régler ce problème est de rigidifier les gréements qui 
tiennent la plateforme afin de décaler les fréquences propres de celle-ci aux hautes fréquences 
et ainsi diminuer les niveaux vibratoires aux basses fréquences. Le modèle des gréements est 
présenté à la Figure 160. Les quatre cordes du gréement vertical sont prolongées, ce qui donne 
une plus grande rigidité en Z, en roulis et en lacet. De plus, certaines des cordes du gréement 
horizontal sont attachées à un endroit différent sur la plateforme afin de donner une plus 
grande rigidité en lacet. 
 
6.10.2 Résultats 
Les résultats de simulation sont présentés aux figures 161 et 162 pour les modifications au 
gréement. Le concept 2R1T a été utilisé à titre de référence. Les modifications apportées 
permettent de rigidifier la fixation de la plateforme, ce qui décale les fréquences propres en 
rotation de celle-ci vers les hautes fréquences. Puisque la rigidité est plus grande, la déflexion 
statique est plus faible, ce qui diminue l’amplitude des vibrations avant la fréquence propre. 
Les modifications apportées permettent surtout de diminuer les rotations de la plateforme. Les 
résultats du modèle doivent être analysés avec précaution. En effet, il n’y a pas eu de 
validation expérimentale effectuée sur les gréements d’un anneau de 30 m. Certains facteurs 
tels que la courbure des cordes causée par le vent pourraient changer significativement la 
rigidité du système et donc, l’impact réel de ces changements de géométrie. 





Figure 160 – Modification des gréements 
 
 


























































































































Figure 162 – Modification des gréements pour le concept 2R1T (suite) 
6.11 Réduction de masse 
Le concept 3R2T-1 (anneau et cage d’inertie) a été simulé en réduisant la masse volumique de 
tous les matériaux de moitié et en ajustant l’aire des cordes élastiques et la tension dans les 
cordes. Tel qu’illustré sur les graphiques des figures 163 et 164, une diminution de masse 
affecte peu les performances vibratoires du système. La fonction de transfert de l’isolateur 
reste la même. Seule la plateforme vibre davantage car celle-ci est plus légère, mais subit le 
même cas de chargement. 
 
 



















































































































































































Figure 164 – Réduction de masse de moitié – Concept 3R2T-1 (suite) 
 
6.12 Conclusion 
Le but du présent chapitre était de concevoir un système permettant de diminuer la vibration 
du récepteur afin que les niveaux vibratoires du nouveau concept à 6 Hz soient l’équivalent 
des niveaux du concept actuel à 15 Hz. Des isolateurs de différents degrés de complexité ont 
été conçus et simulés. Deux concepts ont été retenus. Le premier est le concept d’anneau et de 
cage d’inertie (3R2T-1). Celui-ci a l’avantage d’être fiable, bien que lourd et coûteux. Le 
deuxième concept possède deux étages d’isolation en rotation et un en translation (2R1T). Il 
serait intéressant d’évaluer expérimentalement la fiabilité de ce concept puisque bien qu’il 
semble moins fiable à priori, il a l’avantage d’être simple, léger et donc moins coûteux. 
 
En raison des nombreux couplages, un bon isolateur doit être performant sur tous les aspects, 
car les vibrations passent par le maillon faible de l’isolateur. Des changements pourraient être 
effectués au gréement horizontal et vertical de l’anneau du transmetteur afin de rigidifier la 
fixation de la plateforme en rotation et ainsi réduire les grandes amplitudes de vibrations aux 
basses fréquences. Finalement, une diminution de masse a peu d’effet sur les performances 






























































 DOCUMENT CONFIDENTIEL 131 
CHAPITRE 7 CONCLUSION 
7.1 Sommaire 
L’objectif principal du projet de recherche était de réduire les vibrations mécaniques couplées 
au bruit électromagnétique d’un récepteur utilisé sur un système électromagnétique héliporté. 
Un récepteur existant est installé sur une suspension qui l’isole des vibrations et lui permet de 
mesurer la réponse du sol à partir de 15 Hz. Un nouveau concept ayant les mêmes niveaux 
vibratoires à 6 Hz que le prototype existant à 15 Hz permettrait donc de mesurer la réponse du 
sol à partir de 6 Hz. Une mesure aux basses fréquences permet entre autres de mieux détecter 
les corps conducteurs enfouis sous un mort-terrain conducteur. Pour atteindre cet objectif, le 
projet a été divisé en trois phases, soit la caractérisation du récepteur existant, le 
développement d’une méthodologie de simulation numérique et la conception d’une nouvelle 
suspension. 
 
Les essais de vibrations ont été réalisés au sol avec la technique du marteau d’impact. 
L’assemblage du récepteur concentrique est constitué d’une plateforme, d’un support central 
et du récepteur. La plateforme a été suspendue de manière à représenter le plus fidèlement la 
manière dont elle est installée en vol, au centre de l’anneau de transmission de 30 m. Les 
modes de vibration et les fonctions de transfert ont été mesurés, ce qui a permis de constater 
que les rotations du système sont couplées aux translations du système et vice-versa. Par 
exemple,  une inclinaison de la plateforme provoque une translation du support central, 
comme si celui-ci était sur un plan incliné sans friction. De plus, une translation du support 
central provoque une rotation du récepteur à cause d’un effet de pendule. Afin de minimiser 
les rotations du récepteur qui sont la principale cause du bruit électromagnétique, il faut agir 
non seulement sur les rotations du système, mais aussi sur les translations et les couplages. Les 
essais ont aussi permis de constater que la fixation de la plateforme en rotation était très 
flexible et que des modifications pourraient être apportées aux gréements pour corriger ce 
problème. 
 
Une méthodologie de simulation numérique a été développée sur le logiciel d’analyse 
ANSYS Workbench. La méthodologie évalue le comportement vibratoire d’un système 
complexe à partir des éléments fondamentaux de celui-ci. La méthodologie utilise 
principalement des éléments de poutre, de corde et de plaque afin de minimiser le nombre 
d’éléments. Des connexions MPC (« multi-point constraint ») sont utilisées pour connecter les 
cordes. Une précontrainte est appliquée aux éléments de corde et la matrice géométrique est 
activée pour prendre en compte la contribution de l’état de contrainte initiale des cordes à la 
rigidité totale. Une analyse statique est d’abord effectuée, suivie d’une analyse modale et enfin 
harmonique qui utilise la superposition des modes pour calculer les fonctions de transfert du 
système. Afin de valider la méthodologie, les résultats de simulation ont été comparés à ceux 
des essais expérimentaux pour le concept de référence du récepteur concentrique qui avait été 
caractérisé à l’aide d’essais de vibrations. Les simulations donnent des modes de vibrations et 
des fonctions de transfert similaires aux valeurs expérimentales. Les différents couplages sont 






Pour réaliser le modèle, les éléments fondamentaux du système ont été caractérisés 
expérimentalement. Les cordes élastiques en caoutchouc ont été caractérisées statiquement et 
dynamiquement. La rigidité dynamique des cordes élastiques est beaucoup plus élevée que 
celle mesurée par un essai statique. Ceci est causé par l’hystérésis du caoutchouc qui 
augmente avec la déformation. Lorsque la courbe statique de charge et de décharge est 
mesurée au complet pour obtenir une boucle d’hystérésis, la rigidité dynamique correspond à 
celle mesurée par un essai statique au début de la décharge.  
 
Un autre élément fondamental est le joint au centre de la suspension en rotation du récepteur. 
La caractérisation de ce joint a permis d’observer que la rigidité de celui-ci dépend de la 
tension dans les cordes du récepteur et donc de la masse du récepteur. Une augmentation de 
masse du récepteur sans changement de dimensions de celui-ci ne modifie donc pas la 
fréquence naturelle. Pour diminuer la fréquence naturelle et obtenir une isolation plus 
performante, les dimensions du récepteur doivent être augmentées. Il a aussi été observé que le 
rayon de courbure des cordes jouait un rôle dans la rigidité du joint et que l’utilisation de 
cordes d’un petit diamètre permettait de diminuer significativement la fréquence naturelle du 
récepteur en rotation. 
 
Les cordes rigides utilisées pour les différents gréements ont aussi été caractérisées. Des essais 
à la machine de traction ont montré que tout comme pour les cordes élastiques, les cordes 
rigides en polyéthylène de haut module (HMPE) sont beaucoup plus rigides dynamiquement 
que statiquement en raison de l’hystérésis. Ces cordes ont un comportement viscoélastique 
puisque la contrainte a diminué de 42% en 5 minutes lors d’un essai de relaxation. 
 
Une nouvelle conception a été effectuée permettant d’atteindre à 6 Hz les niveaux vibratoires 
du concept de référence à 15 Hz, selon les simulations. Un cas de chargement a été posé et 
différents isolateurs ont été comparés sous ce cas de chargement. Le choix s’est finalement 
arrêté sur deux concepts. Le premier est un concept plus robuste à trois étages d’isolation en 
rotation et deux étages en translation. Ce concept a l’avantage d’être stable et éprouvé, 
puisqu’un prototype similaire a déjà été testé à plus petite échelle. Le deuxième concept est un 
concept plus simple, mais qui demande un ajustement plus précis du centre de masse du 
récepteur. Ce concept est aussi moins stable que le précédent et plus difficile à maintenir au 
niveau avec entre autres le fluage des cordes élastiques. Il s’agit néanmoins d’un concept qui 
vaudrait la peine d’être testé au sol pour voir si les inconvénients peuvent être résolus afin de 





7.2 Travaux futurs 
Plusieurs aspects intéressants mériteraient une attention particulière lors de futures recherches. 
Par exemple, l’impact de la température sur la dynamique des cordes élastiques n’a pas été 
considéré. Puisque la rigidité et la viscosité du caoutchouc sont fortement reliées à la 
température et que le système est utilisé dans des températures variées, cet aspect serait à 
considérer.  
 
Les différentes sources vibratoires gagneraient à être identifiées afin de réduire celles-ci 
directement. Par exemple, l’acoustique n’a pas été considérée dans le projet, mais les ondes de 
pression du rotor de l’hélicoptère peuvent faire directement vibrer le récepteur sans avoir à 
passer par une suspension. La fréquence fondamentale du rotor principal est de 6,5 Hz et la 
fréquence du passage des pales est de 19,5 Hz. Des mesures prises en vol ont déjà indiqué la 
présence vraisemblable de vibrations du récepteur causées par l’acoustique. 
 
Le lien entre les vibrations et le bruit électromagnétique (EM) gagnerait à être évalué plus en 
profondeur. Bien que les rotations du récepteur dans le champ terrestre puissent induire du 
bruit EM, les translations dans le champ du transmetteur créent aussi du bruit EM puisque ce 
champ n’est pas constant dans l’espace. De plus, les vibrations de l’anneau de transmission 
peuvent moduler le signal de celui-ci, ce qui peut être perçu comme un bruit par le récepteur. 
 
La vibration de la plateforme en vol gagnerait à être mesurée. Des mesures avaient été prises 
avec des accéléromètres par le passé, mais puisque ceux-ci sont couplés à l’inclinaison dans le 
champ gravitationnel aux basses fréquences, il est difficile de différencier les translations et 
les rotations sur les données acquises. Des mesures avec des gyroscopes seraient nécessaires. 
 
Le système de l’anneau et des gréements gagnerait à être modélisé plus précisément. Ceci 
inclut l’effet de la courbure dans les cordes sous l’effet du vent ainsi que les effets de la 
dynamique de l’hélicoptère et des mouvements flexibles et rigides de l’anneau. 
 
En ce qui concerne les cordes en HMPE utilisées pour les gréements, une caractérisation plus 
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ANNEXE A – Modèle Ansys Workbench 
Cette annexe décrit les différentes étapes et commandes nécessaires à la réalisation du modèle 
du concept de référence présenté à la section 6.3. Le logiciel Ansys Workbench v14.0 a été 
utilisé dans le cadre du projet. Dans « Workbench  », une analyse statique est d’abord 
effectuée pour calculer l’état de contrainte initiale du système qui influence la rigidité. Par la 
suite, une analyse modale est réalisée en modifiant le module de Young des cordes élastiques 
pour prendre en compte l’hystérésis du caoutchouc qui augmente le module de Young 
dynamique. Finalement, les modes de vibrations sont utilisés dans une analyse harmonique 
utilisant la superposition des modes pour calculer la réponse harmonique du système de 
0 à 30 Hz (Figure 165). 
 
 
Figure 165 – Analyse harmonique précontrainte par la méthode MSUP 
Différents matériaux ont été créés dans l’onglet « Engineering Data  » en utilisant un 
modèle d’élasticité linéaire de matériau isotrope. Un coefficient de poisson de 0,3 a été utilisé 
pour tous les matériaux et une masse volumique a été posée (Figure 166). 
 
 
Figure 166 – « Engineering Data » – Propriétés des matériaux 




Les propriétés des matériaux sont présentées au Tableau 21. Certaines propriétés ont été 
mesurées et d’autres ont été approximées à partir du logiciel CES EduPack 2012 qui comporte 
une banque de données sur différents matériaux. Les cordes élastiques se sont vues 
initialement attribuer des valeurs quelconques, car les propriétés de ces cordes sont redéfinies 
plus loin à l’aide de lignes de commandes APDL. Une masse volumique (ρ) de 1 kg/m3 a été 
posée pour les cordes afin de décaler artificiellement les modes des cordes aux hautes 
fréquences. Un module de Young (E) de 1000 GPa a été utilisé pour simuler un comportement 
de corps rigide lorsque nécessaire. 
 
Tableau 21 – Propriétés des matériaux 
Matériau ρ (kg/m3) Commentaire E (GPa) Commentaire 
Contreplaqué 
d’épinette 
560 Mesuré 4,0 Ref [4] 
Cordes élastiques - Lignes de code - Lignes de code 
Delrin 1430 CES 3,2 CES 
Dyneema 1/4" 1 Valeur fictive 27 Mesuré 
Dyneema 1/8" 1 Valeur fictive 35 Mesuré 
Dyneema 1/8" 
avec polyester 
1 Valeur fictive 45 Mesuré 
Dyneema 3/32" 1 Valeur fictive 80 Mesuré 
Fibre de verre 
époxy 
1905 CES 48 CES 
Polycarbonate 1200 CES 2,4 CES 
Poutre en épinette 510 CES 15,8 CES 
Récepteur 1125 Mesuré 1000 Valeur fictive 
Rigide 1 Valeur fictive 1000 Valeur fictive 
 
La géométrie du système est présentée à la Figure 167. Le support central et les plaques 
d’attache des cordes élastiques sont des corps volumiques qui ont été importés à partir d’un 
logiciel de conception assistée par ordinateur (CAO). Tous les autres corps ont été modélisés 
directement dans « Design Modeler ». La plateforme et la coquille ont été modélisées à 
l’aide de surfaces en utilisant la fonction  et la fonction . Le 
récepteur et les différentes cordes ont été modélisés avec des lignes en utilisant la fonction 
 et la fonction . Les points sur une surface ou un corps volumique 
sont des « Point Load ». Les autres points sont des « Construction Point ». Les propriétés de 
section des lignes ont été attribuées avec la fonction . Ces différentes fonctions 





Figure 167 – Géométrie modélisée dans « Design Modeler » 
 
        
Figure 168 – Fonctions utilisées pour la modélisation 
La géométrie est par la suite importée dans « Mechanical  ». Les cordes modélisées dans 
Ansys sont en fait des poutres utilisant des éléments BEAM188. Ces éléments peuvent être 
changés pour des éléments de corde LINK180 en utilisant des commandes ( ). 
Pour tous les corps dans « Mechanical », le logiciel attribue un numéro de matériau spécifique 
identifié par la variable « matid » qui signifie « material identification number ». Puique 
toutes les cordes du gréement horizontal ont été modélisées séquentiellement, elles 
apparaissent les unes à la suite des autres dans l’arbre de création et sont donc identifiées par 
un numéro de matériau qui augmente séquentiellement pour chaque corde. Les commandes de 
la page suivante permettent de changer les éléments des 30 cordes du gréement horizontal 
pour des éléments LINK180, puis d’appliquer une précontrainte à ces éléments. Les 
commandes sont appliquées aux 30 cordes à l’aide d’une seule fenêtre de commandes insérée 











Cordes du gréement horizontal 
!   Commands inserted into this file will be executed just after material 
definitions in /PREP7. 
!   The material number for this body is equal to the parameter "matid". 
 
!   Active UNIT system in Workbench when this object was created:  Metric 
(m, kg, N, s, V, A) with temperature units of C 
 
 
P1 = 110                    ! Tension dans la corde (N) 
nrope1 = 30                 ! Nombre de cordes 
A1 = 7.92e-6                ! Aire de section (m^2) 
sigma1 = P1/A1              ! Contrainte (Pa) 
*do,i,1,nrope1              ! Boucle for i = 1:30 
   matid1 = matid + i – 1   ! Calculer le # du matériau de la corde i 
   et,matid1,link180        ! Changer le type d’élément pour tous les   
                              éléments du matériau matid1 (corde i) 
   r,matid1,A1              ! Appliquer l’aire de section aux éléments 
*enddo                      ! end 
 
esel,s,type,,matid,matid+nrope1-1   ! Sélectionner les éléments des 30  
                                      cordes du gréement horizontal 
inistate,define,,,,,sigma1          ! Appliquer la contrainte sigma1  
                                      aux éléments sélectionnés 
 
Puisque les cordes Dyneema sont très rigides, leur déflexion statique est presque nulle. Le 
module de Young dynamique peut donc être utilisé tant pour l’analyse dynamique que pour 
l’analyse statique puisqu’il n’est pas nécessaire d’estimer correctement la déflexion statique. 
Ce module dynamique dépend de la tension et est présenté à la Figure 169 pour les cordes 
horizontales. Puisque la tension dans ces cordes est connue (110 N), un module de 45 GPa a 
été utilisé pour les cordes horizontales et enregistré dans « Engineering Data ». Pour le 
gréement vertical, une première itération permet d’estimer la tension dans les cordes puis 
d’ajuster le module de Young dynamique en conséquence. 
 
 














Corde 1/8" avec polyester 






Pour ce qui est des cordes élastiques, la déflexion statique est non négligeable. La 
méthodologie est de dessiner le support central à l’équilibre et d’itérer manuellement sur la 
valeur de la déformation des cordes élastiques jusqu’à atteindre l’équilibre. Cet équilibre est 
atteint lorsque le déplacement calculé avec l’analyse statique est faible. L’aire de section, la 
contrainte, le module de Young statique et le module de Young dynamique sont définis en 
fonction de la déformation à l’aide des commandes ci-dessous. Ce bloc de commandes est 
inséré dans la première des 32 cordes élastiques.  
 
Cordes élastiques 
!   Commands inserted into this file will be executed just after material 
definitions in /PREP7. 
!   The material number for this body is equal to the parameter "matid". 
 
!   Active UNIT system in Workbench when this object was created:  Metric 
(m, kg, N, s, V, A) with temperature units of C 
 
 
A2ref = 3.17e-5               ! Aire de section (m^2) 
rho2 = 1                      ! Masse volumique (kg/m^3) 
nrope2 = 32                   ! Nombre de cordes élastiques 
                              ! *dim : création de vecteurs 
*dim,eps2,array,nrope2        ! Déformation 
*dim,A2,array,nrope2          ! Aire de section 
*dim,Estat2,array,nrope2      ! Module de Young statique 
*dim,sigma2,array,nrope2      ! Contrainte 
*dim,Edyn2,array,nrope2       ! Module de Young dynamique 
*dim,matid2,array,nrope2      ! Numéro de matériau 
 
eps_up = 0.50                 ! Déformation des cordes supérieures 
eps_low = 0.30                ! Déformation des cordes inférieures 
 
eps2(1)  = eps_up             ! Déformation de la première corde 
eps2(2)  = eps_up             ! Déformation de la deuxième corde 
eps2(3)  = eps_up 
eps2(4)  = eps_up 
eps2(5)  = eps_up 
eps2(6)  = eps_up 
eps2(7)  = eps_up 
eps2(8)  = eps_up 
eps2(9)  = eps_up 
eps2(10) = eps_up 
eps2(11) = eps_up 
eps2(12) = eps_up 
eps2(13) = eps_low 
eps2(14) = eps_low 
eps2(15) = eps_low 
eps2(16) = eps_low 
 
eps2(17) = eps_up 
eps2(18) = eps_up 
eps2(19) = eps_up 
eps2(20) = eps_up 
eps2(21) = eps_up 
eps2(22) = eps_up 
eps2(23) = eps_up 
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eps2(24) = eps_up 
eps2(25) = eps_up 
eps2(26) = eps_up 
eps2(27) = eps_up 
eps2(28) = eps_up 
eps2(29) = eps_low 
eps2(30) = eps_low 
eps2(31) = eps_low 
eps2(32) = eps_low 
 
*do,i,1,nrope2 
   A2(i) = A2ref/(1 + eps2(i))    ! Aire de section corde déformée 
                                  ! Trois prochaines lignes, relations  
                                    empiriques du chapitre 5 
   Estat2(i) = 0.801*(1 + eps2(i))*(1 + eps2(i))*1e6 
   sigma2(i) = (0.801*eps2(i) + 0.432)*(1 + eps2(i))*1e6 
   Edyn2(i) = (3.5528*eps2(i)*eps2(i) - 4.202*eps2(i) + 2.4593)*(1 + 
eps2(i))*(1 + eps2(i))*1e6 
   matid2(i) = matid + i – 1      ! Matériau de la corde i 
   mp,ex,matid2(i),Estat2(i)      ! Attribution du module statique 
   mp,dens,matid2(i),rho2         ! Attribution de la masse volumique 
   et,matid2(i),link180           ! Type d’éléments: LINK180 
   r,matid2(i),A2(i)              ! Attribution de l’aire de section 
   esel,s,type,,matid2(i)         ! Sélectionner tous les éléments du  
                                    matériau matdi2(i), c’est-à-dire de  
                                    la corde i 
   inistate,define,,,,,sigma2(i)  ! Définition de la précontrainte 
*enddo 
 
Après avoir changé le type d’élément et appliqué une précontrainte aux cordes, celles-ci sont 
connectées aux surfaces et aux solides dans l’onglet  avec des joints  
de type , ce qui crée un lien MPC entre le point sur la corde et le point sur la surface 
ou le solide à connecter. Les connexions sont donc effectuées manuellement. Des connexions 
de type  ont aussi été essayées, mais causaient des problèmes de convergence. En 
effet, Ansys utilise des poutres de connexion de type BEAM188 en plus du lien MPC et ces 
poutres divergent en rotation lorsqu’un lien de type « Spherical » est utilisé pour connecter un 
élément de corde LINK180. 
 
En ce qui concerne les paramètres d’analyse, la matrice géométrique est activée avec la fenêtre 
de commandes ci-dessous afin de prendre en compte la contribution de la contrainte initiale à 
la rigidité totale du système, sans activer l’option des grands déplacements. 
 
Matrice géométrique 
!   Commands inserted into this file will be executed just prior to the 
Ansys SOLVE command. 
!   These commands may supersede command settings set by Workbench. 
 
!   Active UNIT system in Workbench when this object was created:  Metric 
(m, kg, N, s, V, A) with temperature units of C 
 
 





Les autres étapes nécessaires à l’analyse statique sont typiques. Les matériaux définis dans 
« Engineering data » ont été attribués aux différents corps. Le maillage a été fait pour favoriser 
l’utilisation d’éléments hexaédriques et pour utiliser un seul élément par corde. Un 
chargement de type  a été appliqué pour prendre en compte la gravité et 
des conditions aux frontières de type  ont été appliquées aux extrémités des 
cordes. Le déplacement du système a ensuite été visualisé dans l’onglet « Solution ». Les 




Figure 170 – Analyse statique 
 
En ce qui concerne l’analyse modale, il est nécessaire de changer le module de Young statique 
des cordes élastiques pour le module de Young dynamique. La fenêtre de commandes ci-
dessous permet de recalculer la matrice de rigidité du système en considérant le module de 
Young dynamique. 
 
Modification du module de Young 
!   Commands inserted into this file will be executed just prior to the 
Ansys SOLVE command. 
!   These commands may supersede command settings set by Workbench. 
 
!   Active UNIT system in Workbench when this object was created:  Metric 
(m, kg, N, s, V, A) with temperature units of C 
 
 
finish                          ! Arrêter l’analyse modale en cours 
/solu                           ! Entrer dans le processeur de solution 
antype,static,restart,,,perturb ! Type d’analyse: Perturbation Linéaire 
*do,i,1,nrope2                   
   mp,ex,matid2(i),Edyn2(i)     ! Modificaton du module de Young des  
                                  cordes élastiques 
*enddo 
perturb,modal,,current,parkeep  ! Paramètres de l’analyse de  
                                  perturbation linéaire 
solve,elform                    ! Génération de la matrice de rigidité 
modopt,lanb,20                  ! Spécification du nombre de modes 
mxpand,,,,yes,,no               ! Rendre les résultats disponibles pour  








L’analyse modale ne comporte pas d’autres particularités. L’arbre de création de cette analyse 




Figure 171 – Analyse modale 
 
Pour ce qui est de l’analyse harmonique, différentes forces ont été appliquées sur la plateforme 
afin d’exciter celle-ci de manière égale selon les six degrés de liberté. Ceci est décrit plus en 
détail à la section 6.2 du mémoire. Dans , l’option « Cluster Results » a été 
activée avec 4 points et un amortissement pratiquement nul a été posé (1E-06). Le véritable 
amortissement est un amortissement modal appliqué à l’aide des commandes ci-dessous. 
 
Commandes – Ajout d’amortissement modal 
!   Commands inserted into this file will be executed just prior to the 
Ansys SOLVE command. 
!   These commands may supersede command settings set by Workbench. 
 
!   Active UNIT system in Workbench when this object was created:  Metric 
(m, kg, N, s, V, A) with temperature units of C 
 
 
mdamp,1,0.05,0.05,0.05,0.03,0.03,0.03  ! Ratios d’amortissement, modes 1 à 6 




En ce qui concerne les résultats, les translations et les rotations du système doivent être 
visualisées. Or, l’interface d’Ansys Workbench ne permet pas de visualiser les rotations. Pour 
y arriver, un système de coordonnées a d’abord été créé avec les mêmes axes que lors des 
essais de vibrations. Des « Remote Points » ont par la suite été générés et leur système de 
coordonnées a été remplacé par le nouveau système. Ces « Remote Points » ont ensuite été 
appliqués aux différents points où les rotations et les translations doivent être mesurées.  
 
Afin de pouvoir lire les rotations et les translations, il faut identifier le numéro de nœud de 
chaque « Remote Point » (Figure 172). Ceci a été fait à l’aide d’une fenêtre de commandes. 
Un exemple est présenté à la page suivante. À l’intérieur de la fenêtre de commande, le 
numéro du nœud correspondant au point se voit attribuer la variable « _npilot ». En 
enregistrant cette variable sous un nouveau nom, il est possible de conserver le numéro de 





Figure 172 – « Remote Points » 
 
Commandes – Numéro de nœud d’un « Remote Point » 
!   Commands inserted into this file will be executed just after the remote 
point definition. 
!   Constraint equation based contact elements are used to define the 
remote point. 
!   The material, type, and real number for the contact elements are equal 
to the parameter "cid". 
!   The type number for the target(pilot) element is equal to the parameter 
"tid". 
!   The remote point node number is equal to "_npilot" 
 
!   Active UNIT system in Workbench when this object was created:  Metric 
(m, kg, N, s, V, A) with temperature units of C 
 
 
*set,Coil_X1,_npilot     ! Enregistrement du numéro de noeud sous la  
                           variable Coil_X1 
 
Maintenant que le numéro de nœud de chaque « Remote Point » est connu, il reste à afficher 
les résultats pertinents dans Workbench. Les commandes ci-dessous permettent de lire les 
translations et les rotations, d’afficher les résultats dans Workbench et d’exporter les données 
sous forme de fichier texte. Ces commandes ont été fournies par le groupe de recherche Vélus 
de l’Université de Sherbrooke et ont été légèrement modifiées pour les besoins du projet. 
 
Commandes – Afficher et exporter les translations et les rotations 
!   Commands inserted into this file will be executed immediately after the 
Ansys /POST1 command. 
 
!   Active UNIT system in Workbench when this object was created:  Metric 
(m, kg, N, s, V, A) with temperature units of C 
 
 
/post26                    ! Entrer dans le « time-history results  
                             postprocessor » 
 
numvar,40                  ! Augmenter le nombre de variables à 40 
 
nsol,2,Coil_X1,u,x         ! Enregistrement de la translation en x du  
                             noeud Coil_X1 dans la variable #2 
nsol,3,Coil_X2,u,x      
nsol,4,Coil_Y1,u,y 














add,14,2,3,,UX,,,0.5,0.5   ! Somme de la translation en x de deux  
                             noeuds puis division par deux pour obtenir  










nsol,23,Coil_X1,rot,x      ! Enregistrement de la rotation en roulis du  










/show,png                  ! Graphiques en format .png 
 
/gropt,logx,1              ! Échelle logarithmique 
/gropt,logy,1 
 
/xrange,0.1,100            ! 0.1 Hz à 100 Hz 
/axlab,x,Frequency (Hz)    ! Étiquette des x 
 
/yrange,1e-9,1e-2 
/axlab,y,Coil Set Displacement (m) 
plvar,14,15,16                      ! Traçage des variables 14, 15 et  
                                      16 sur un même graphique  
/axlab,y,Spindle Displacement (m) 
plvar,17,18,19 





/axlab,y,Coil Set Rotation (rad) 
plvar,23,24,25 





/axlab,y,Platform Rotation (rad) 
plvar,29,30,31 
 
/output,..\..\01_Coil_UX.txt      ! Création d’un fichier texte 





























































finish                            ! Sortie du processeur 
/show,close 
 
L’arbre de création de l’analyse harmonique est présenté à la Figure 173. Les graphiques sont 
affichés avec la fonction . 
 
 
Figure 173 – Analyse harmonique 
Afin de comparer différents concepts et donc différents modèles entre eux, les résultats 
contenus dans des fichiers de type « texte » ont été analysés avec le logiciel Matlab.
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ANNEXE B – Analyse comparative – Montage d’essais 
Cette annexe vise à démontrer que le montage d’essais du récepteur concentrique est 




Le gréement horizontal contraint la plateforme en roulis, tangage, lacet, X et Y. Ce gréement 
peut être caractérisé par sa rigidité en rotation et en translation. La rigidité en rotation est une 
mesure du moment M requis pour pivoter un objet d’un certain angle. Elle est calculée ainsi : 
 
 k = M / θ (B.1) 
 
La rigidité en roulis, tangage et lacet est causée par la tension dans les cordes. L’étirement 
des cordes peut être négligé pour de petites rotations. Lorsque la plateforme est pivotée, les 
vecteurs T de tension dans les cordes s’inclinent et la composante Tsinθ1 veut ramener la 
plateforme à sa position d’équilibre statique (Figure 174). La rigidité en rotation est donc : 
 




        
  
    
  
  
    
   
   
 
    
 
                                      
 
où N est le nombre de cordes, R est le rayon de la plateforme et L est la longueur des cordes. Il 
peut être démontré que pour une même tension dans les cordes, la rigidité du montage d’essai 
est du même ordre de grandeur que celle du système en vol car la longueur plus courte des 
cordes (1.1 m au lieu de 14 m) compense pour leur nombre plus faible (4 au lieu de 30) : 
 
        
    
 
         














   









Bien qu’une différence de 70% subsiste entre la rigidité du montage d’essais et du système en 
vol, cette différence est acceptable puisque la tension exacte des cordes du système en vol est 
inconnue et qu’une différence de 70% sur la rigidité induit une différence de 30% sur la 
fréquence propre. De plus, il a été constaté lors d’essais préliminaires que le gréement vertical 
influence davantage les rotations en roulis et tangage que le gréement horizontal. 
 
En ce qui concerne la rigidité selon X et Y, lorsque la courbure des cordes sous l’effet du vent 
est négligée pour le système en vol, la rigidité dépend de l’étirement des cordes. La rigidité 
d’une corde en tension peut être évaluée avec l’équation suivante : 
 
 k = EA/L (B.3) 
 
où E est le module de Young, A est l’aire de section et L est la longueur. De ce fait : 
 
        
    
 
       
 
        
 
      












   
     





Figure 174 – Rigidité en du gréement horizontal en rotation (Roulis, Tangage et Lacet) 
La rigidité selon X et Y est donc 70% plus grande pour le montage d’essais que pour le 




Le gréement vertical contraint la plateforme en roulis, tangage et Z. Les rigidités en roulis et 
en tangage sont causées par l’inclinaison du vecteur de tension dans la corde principale du 
gréement, ce qui est similaire à un mode de pendule (Figure 175). Ces rigidités sont calculées 
de la manière suivante :  
 




        
  
    
  
  
    
    





                                  
 
Puisque le gréement vertical supporte le poids du récepteur concentrique, la tension dans la 
corde est environ égale au poids. Cette tension est la même pour le système en vol et le 
montage d’essais puisque la masse du récepteur concentrique change très peu. En ajustant les 
longueurs L1 et L2, l’analyse comparative donne :  
 
        
    
  
    
     
 
    
     
 
 
   
     
 
   
     
 
 
               
               
      
 
La rigidité du gréement vertical en roulis et en tangage est donc pratiquement identique entre 
le montage d’essais et le système en vol lorsque la position du nœud de jonction du gréement 















Vue de dessus 
Lacet de la plateforme 
Vue de côté        















Pour ce qui est de la rigidité selon Z, l’équation B.3 est utilisée, ce qui donne : 
 
        
    
  
       





          
          
      
 








Le but du montage d’essais n’est pas d’obtenir des fréquences propres identiques à celles du 
système en vol. L’objectif est de bien comprendre la nature des modes d’un système de 
référence similaire au système utilisé en vol et d’utiliser les données expérimentales pour la 
validation d’une méthodologie de simulation par éléments finis. Les différences de 30% sur 
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